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RESUME 
Un modele CFD et des solutions semi-empiriques sont utilises pour predire la presence 
ou non de cavitation, ainsi que les performances energetiques de joints d'etancheite 
hydrauliques d'une roue de turbine hydroelectrique, et en optimiser la forme. Puisque 
l'ecoulement interne et turbulent dans le joint presente de grandes disparites d'echelle, 
le modele CFD est choisi avec attention a l'aide de tests numeriques, puis valide a 
l'aide de resultats experimentaux sur des joints droits et des joints labyrinthe. Le 
code CFD commercial CFX11 est utilise avec un modele de turbulence RANS a bas 
Reynolds. Ensuite, une solution semi-empirique pour les joints escalier est developpee 
a partir d'une solution existante pour les joints droits, puis est validee a l'aide des 
resultats numeriques obtenus avec le modele CFD, en l'absence de resultats experi-
mentaux pour les joints escalier. Les solutions numeriques et semi-empiriques sont 
ensuite utilisees pour l'optimisation de la geometrie de joints droits et de joints es-
calier. Le but de l'optimisation est la minimisation des pertes energetiques totales 
(pertes de fuites et de frottement) dans le joint, tout en evitant la cavitation. L'op-
timisation de la longueur d'un joint droit a l'aide de la CFD a permis de reduire les 
pertes totales de 2%, par rapport au joint avec la longueur optimale donnee par la 
solution semi-empirique. Pour le joint en escalier, on combine la solution numerique 
et la solution semi-empirique pour determiner rapidement la longueur minimale non 
cavitante, qui correspond au joint le plus efficace energetiquement dans ce cas. La 
diminution des pertes totales est alors de 15% et 25% pour les deux cas testes, par 




A CFD model and semi-empirical solutions are used to estimate the energetical losses 
and predict cavitation in hydraulic seals of a runner in a turbine, and to optimize 
the geometry of these seals. The stationary, internal, turbulent and viscous flow in 
the seal involving different scale lengths, the CFD model is carefully chosen with 
the help of numerical tests. The model is then validated with experimental data on 
straight seals and stepped seals. The CFD commercial code CFX11 is used with a low 
Reynolds RANS turbulence model. A semi-empirical solution is then developped for 
stepped seals, on the basis of an existing solution for straight seals, and is validated 
using the numerical results obtained with the CFD model, as we do not have any 
experimental data for stepped seals. The numerical and semi-empirical solutions are 
then used for the geometrical optimization of straight seals and stepped seals, the goal 
of the optimization being to minimize the total losses in the seal, avoiding cavitation. 
The optimization of the length of a straight seal, using the CFD, shows a reduction 
of 2% of the losses, starting with the straight seal whose length was optimized using 
the semi-empirical solution. For the stepped seal, the numerical and semi-empirical 
solutions are combined to find the shorter length for which cavitation does not occur. 
This length corresponds to the most efficient geometry energetically, for a stepped 
seal. In the two test cases modelled, the reduction of the total losses is 15% and 25%, 
compared to the stepped seal whose length is equal to the optimum length of the 
straight seal with the same radial gap. 
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1 
INTRODUCTION 
Problematique des joints hydrauliques 
Dans une turbine hydraulique il y a un jeu entre la roue et le stator, jeu communement 
appele joint, a la fois au niveau de la couronne et au niveau de la ceinture de la roue. 
Ce jeu est necessaire pour eviter le contact entre la partie tournante et la partie 
statique, contact qui aurait pour consequence une soudure froide. Au niveau de la 
ceinture, le jeu relie necessairement les zones en amont et en aval de la roue, a cause 
du mouvement relatif du rotor par rapport au stator. Au niveau de la couronne, 
un drain evite qu'une pression trop forte ne cree une force axiale que la turbine ne 
pourrait pas supporter. La pression en amont de la roue etant plus elevee que celle en 
aval, un ecoulement se cree dans ce jeu. Or le fluide passant dans le joint ne passe pas 
dans la roue, ne participe pas au processus d'extraction d'energie et represente done 
une perte d'energie : la perte de fuite est le produit du debit volumique passant dans 
le joint avec le gradient de pression entre les extremites du joint (chute de pression 
dans le joint). De plus, le fluide passant dans le joint cree un moment de freinage 
sur le rotor : la perte de frottement est le produit du moment exerce sur le rotor 
avec la vitesse de rotation du rotor. Pour des roues de turbines basses chutes, les 
pertes energetiques dans le joint, somme des pertes de fuite et de frottement, sont 
faibles : elles representant moins de 0.5% de l'efficacite energetique totale de la turbine. 
Mais pour des roues de turbines hautes chutes, les pertes energetiques dans le joint 
representent plus de 1% de l'efncacite de la turbine. Au cours du design d'une turbine 
hydraulique, les ingenieurs cherchent a estimer et a reduire ces pertes, en jouant sur 
la geometrie du joint. Par exemple, dans le cas d'un joint droit, on peut reduire le 
debit de fuite en augmentant la longueur du joint, mais le moment exerce sur le rotor 
augmente alors. Aussi, il faut s'assurer qu'il n'y a pas de cavitation dans le joint, 
phenomene qui en reduit beaucoup la duree de vie. Pour une difference de pression 
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entre les bornes du joint et une pression a la sortie du joint donnees, la cavitation 
apparait lorsque la longueur du joint est trop faible et que les vitesses y sont trop 
grandes. 
Les differents types de joint utilises 
Les ingenieurs se sont penches sur le probleme des joints depuis maintenant un siecle, 
l'objectif etant de faire du joint un passage le plus tortueux possible, avec le plus 
de zones de cisaillement, pour y augmenter les pertes de charge et y limiter ainsi le 
debit. Les contraintes de durability, de fabrication et d'assemblage ont fait que seule-
ment trois principaux types de joints sont largement utilises et etudies aujourd'hui : 
les joints droits (ou joints annulaires), les joints labyrinthe et les joints escalier. La 
Figure 1 represente un schema pour chacune de ces geometries. 
Le joint droit, conduite annulaire avec la rotation du cylindre interne, est le joint le 
plus simple. La perte de charge est due aux pertes visqueuses par cisaillement aux 
parois. Bien qu'il soit utilise dans plusieurs configurations de roues de turbine, le joint 
droit n'est pas le plus efficace, la somme des pertes de fuite et de frottement y etant 
plus elevee. 
Le joint labyrinthe impose un cheminement tortueux a l'ecoulement a l'aide de 
constrictions separees par des cavites qui transforment la chute en energie cinetique, 
ensuite dissipee en partie dans les cavites. Ces joints sont tres repandus car ils sont 
plus efficaces qu'un joint droit tout en etant resistants a l'usure, faciles a fabriquer et 
a assembler (Introduction de Rhode et al. (1997)b). De nombreux articles montrent 
qu'un joint labyrinthe est plus efficace qu'un joint droit : reduction de 20% de la fuite 
dans Rhode et Hibbs (1993) par exemple. Les pertes induites par les vortex crees dans 
les cavites sont plus importantes que les pertes visqueuses par cisaillement a la paroi. 
De nombreux et grands vortex et une vitesse de tourbillon importante augmentent 
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(c) Joint escalier avec deux marches 
FIGURE 1 Schemas des geometries des trois types de joint. 
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bit de fuite (Asok et al. (2007)). Comme le mentionnent de nombreuses references 
(Asok et al. (2007), Sneck (1974) entre autres), le design d'un joint labyrinthe est un 
compromis entre les exigences d'avoir, sur une longueur totale donnee, le plus grand 
nombre de constrictions, ainsi que la distance la plus grande entre les constrictions, 
pour limiter le transfert d'energie cinetique d'une cavite a une autre. 
Dans un joint escalier, les pertes de charge sont importantes au niveau des coudes, ce 
qui en fait un joint tres efficace. Ce joint est generalement utilise avec des roues de 
turbines Francis hautes chutes pour lesquelles la pente au niveau de la ceinture de la 
roue permet d'inserer naturellement un joint escalier. Pour une turbine Francis basse 
chute, la ceinture est verticale et Putilisation d'un joint escalier n'est pas evidente. En 
effet, chez Andritz VATech1, des joints droits sont utilises pour les roues basses chutes 
et des joints escalier sont utilises pour des roues de plus hautes chutes. La Figure 2 
represente deux schemas de roues de turbines Francis basses chutes et hautes chutes. 
i . . . 9 . _ i 
r couronne * 
(a) Roue basse chute (b) Roue haute chute 
FIGURE 2 Schemas de roues de turbines Francis, mettant en evidence la ceinture, et 
situant la position des joints. 
Andritz VATech Hydro Ltd. (Canada) 
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Objectifs et demarche de l'etude 
L'objectif general de notre etude est l'estimation precise des performances energe-
tiques d'un joint de turbine hydraulique, ainsi que la reduction des pertes creees par 
la presence du joint. Les outils developpes devront pouvoir s'inserer dans le contexte 
industriel de design d'un prototype de roue de turbine. Plus specifiquement, les ob-
jectifs de notre etude sont les suivants : 
1. Optimiser la geometrie des joints droits et des joints escalier pour reduire les 
pertes energetiques creees par la presence du joint. 
2. Simuler numeriquement l'ecoulement dans les joints hydrauliques de fagon pre-
cise. Le cout des calculs numeriques devra etre adapte a l'utilisation du modele 
CFD dans des processus d'optimisation (temps de calcul limite). 
3. Estimer les performances energetiques des joints droits et des joints escalier a 
l'aide de programmes semi-empiriques. Les programmes semi-empiriques, com-
bines au calcul numerique dans le processus d'optimisation, devront permettre 
de reduire le temps necessaire pour optimiser la geometrie des joints. 
Quelques etudes parametriques montrent que l'optimisation geometrique d'un joint 
permet une reduction importante des pertes energetiques : reduction de 60% du de-
bit de fuite d'un joint labyrinthe escalier dans Rhode et al. (1994), reduction des 
pertes energetiques totales (pertes de fuite et de frottement) en ajustant la longueur 
d'un joint droit avec un programme semi-empirique dans Vu (1978)a. Une prediction 
precise de la performance du joint (valeur des pertes energetiques, cavitation) est 
necessaire au processus d'optimisation et nous choisissons d'utiliser la CFD (Compu-
tational Fluid Dynamics) comme outil de prediction. Mais les calculs CFD sur des 
joints hydrauliques sont rares, les references trouvees dans la litterature etant peu 
nombreuses, et le probleme est complexe du point de vue numerique. En effet, cet 
ecoulement interne et turbulent presente de grandes disparites d'echelles, le jeu me-
surant generalement moins de 1mm, compare au diametre de la turbine, de plusieurs 
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metres. Les points sensibles du modele CFD, qui sont le modele de turbulence, le 
maillage et les conditions aux limites, sont etudies de fagon exhaustive et les choix 
sont faits a la lumiere de nombreux tests numeriques. On utilise le logiciel commercial 
Ansys CFX11, code de volume fini, pour la resolution des equations de Navier-Stokes, 
avec un modele de turbulence a bas Reynolds. Des conditions aux limites de debit et 
de pression sont etudiees et comparees, et l'influence des zones en amont et en aval 
du joint est etudiee de maniere approfondie. 
Andritz VATech a realise des etudes experiment ales pour les joints droits et les joints 
labyrinthe (Vu (1976),Lang (1964)), a partir desquelles des solutions semi-empiriques 
ont ete developpees. Cependant, chez Andritz VATech, jamais la CFD n'a ete utilisee 
pour modeliser les joints. Les resultats experimentaux et semi-empiriques serviront 
au choix et a la validation du modele CFD decrit plus haut. Le modele CFD, ainsi 
valide sur les joints droits et les joints labyrinthe, est ensuite repris pour le calcul 
numerique sur un joint escalier. Malheureusement aucun resultat experimental ou 
semi-empirique pour les joints escalier n'est disponible. On developpe done un pro-
gramme semi-empirique pour les joints escalier, a partir du modele semi-empirique 
pour les joints droits. Un programme de ce type permet d'obtenir un resultat instan-
tanement et done s'insere bien dans un contexte industriel de design. La CFD sur les 
joints escalier servira de reference pour la validation et le calage de ce programme 
semi-empirique. 
Plan du document 
Ce document est divise en six parties. Premierement, la revue bibliographique, qui 
presente les etudes analytiques, experimentales et numeriques de joints trouvees dans 
la litterature, va permettre de mettre en evidence les lacunes existantes dans les 
techniques de prediction des performances des joints. Ces points faibles sont ensuite 
utilises pour definir un modele CFD approprie, dont le modele de turbulence et le 
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maillage sont valides a l'aide de tests numeriques. Le modele CFD devant etre valide 
pour evaluer sa precision, la comparaison a des resultats experimentaux est necessaire. 
Ainsi, on presente dans la partie suivante le montage experimental qui a ete utilise 
pour les essais de Vu (1976) et on etudie la meilleure fagon d'imposer les conditions aux 
limites, de maniere a s'en rapprocher le plus possible. En particulier, les deux types de 
conditions aux limites (conditions aux limites de debit et de pression) sont testes et 
valides. Dans la partie suivante, le modele CFD etant completement defini, on presente 
les resultats de la validation sur les joints droits et les joints labyrinthe. Le modele 
CFD ainsi valide est ensuite utilise avec les joints escalier et sert de reference pour la 
validation d'une solution semi-empirique pour les joints escalier, que l'on developpe 
a partir de la solution existante pour les joints droits (Vu (1978)a). Finalement, la 
CFD et les modeles semi-empiriques que Ton a valides sont utilises pour mettre en 




Nous presentons ci-dessous les resultats les plus importants trouves dans la littera-
ture, concernant les joints de turbines a gaz ou de turbines hydrauliques. Comme il est 
mentionne dans Asok et al. (2007), la litterature traitant des joints de turbomachines 
a gaz est abondante, et tres peu d'articles traitent des ecoulements liquides dans un 
joint. Mais certains resultats qualitatifs obtenus pour l'ecoulement d'un gaz sont va-
lables pour un liquide, si les parametres de similitude sont conserves. Par exemple, 
on trouve dans la litterature des etudes sur des joints de turbines a gaz utilisant des 
dispositifs experimentaux fonctionnant avec de l'eau. 
On decrit tout d'abord les methodes analytiques les plus importantes qui ont ete 
utilisees pour la prediction des performances des joints. Une attention particuliere 
est portee au programme semi-empirique pour les joints droits utilise chez Andritz 
VATech (Vu (1978)a). On fait ensuite une revue la plus complete possible des me-
thodes numeriques utilisees pour les joints, en traitant tous les articles trouves sur les 
joints d'etancheite, puis on resume les observations et les conclusions les plus interes-
santes, sur le fonctionnement d'un joint. Finalement une analyse critique de la revue 
de litterature nous permettra de faire quelques choix pour la suite de l'etude. 
1.1 Methodes de prediction des performances energetiques d'un joint 
1.1.1 Solutions analytiques et semi-empiriques 
On est capable de prevoir theoriquement la perte de charge dans une conduite an-
nulare sans rotation en laminaire (solution explicite des equations de Navier-Stokes) 
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ou en turbulent (avec le diagramme de Moody). Des modeles semi-empiriques ont ete 
developpes pour des geometries plus complexes et des conditions de fonctionnement 
plus realistes, comme la prise en compte de la rotation par exemple. 
Les premieres tentatives, avant 1974, de predictions des performances d'un joint la-
byrinthe (voir schema 1(b)) sont presentees de fagon tres claire dans la revue de 
litterature de Sneck (1974). La methode analytique la plus populaire a l'epoque, qui 
se base sur l'article de Martin (1908), permet d'estimer le debit dans le joint en 
fonction du gradient de pression et du nombre de cavites, entre autres. Les princi-
paux articles qui suivirent (Egli (1935), Vermes (1961)) s'inspirerent de ce travail et 
tenterent d'ameliorer la formule de Martin. Cette approche modelise les aspects ther-
modynamiques du fonctionnement d'un joint labyrinthe et necessite l'utilisation de 
coefficients empiriques : coefficient de 1'orifice annulaire reliant le debit passant au 
niveau d'une constriction a la difference de pression en amont et en aval de celle-ci 
et le degre de dissipation de Penergie cinetique dans la cavite. Leur application est 
done limitee a des geometries proches des geometries considerees lors de la determi-
nation des coefficients. De plus, notons que cette approche ne prend pas en compte 
la rotation, ni la perte de charge visqueuse par cisaillement sur les parois, car, dans 
tous les articles trouves, cette approche n'est appliquee qu'a des joints de turbine a 
gaz, et non a ceux de turbines hydrauliques. 
Les rapports de D.E.W.1 Vu (1978)a (programme semi-empirique pour les joints 
droits) et Vu (1978)b (programme semi-empirique pour les joints visqueux helico'i-
daux et labyrinthe) presentent une approche differente du probleme. La theorie non 
linearisee pour des ecoulements turbulents en couche mince presentee dans Elrod et 
Ng (1967) (voir aussi Elrod (1973) et Ng et Pan (1965)) est utilisee. Cette theorie 
utilise l'expression des lois de paroi de Prandtl pour une couche limite turbulente, 
ainsi qu'une expression empirique pour la diffusivite des tourbillons, ou diffusivite de 
1Dominion Engineering Works Limited, maintenant Andritz VATech Ltd. (Canada) 
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Penergie cinetique turbulente. Pour des geometries simples, comme le joint droit, il 
est alors possible de relier le debit de fuite dans le joint au gradient de pression. Les 
coefficients reliant le gradient de pression au debit dependent a la fois du gradient 
de pression axial et du nombre de Reynolds tangentiel, dans le cas de la theorie non 
linearisee. Avec la theorie linearisee les coefficients ne dependent que du gradient de 
pression. 
Cette approche est completement differente de Papproche precedente puisqu'il n'y a 
plus aucune consideration thermodynamique. A la place, les equations de Navier-
Stokes sont resolues analytiquement en utilisant les dernieres connaissances de 
Pepoque en matiere de turbulence (formulations analytiques, correlations) et en es-
sayant de prendre en compte au mieux la geometrie (conditions aux limites dans la 
resolution). Cette formulation tient compte de la rotation, des effets de la turbulence 
et de la viscosite de maniere plus rigoureuse. De plus, D.E.W. utilise une correlation 
avec des resultats experimentaux pour des joints droits, tests realises dans leur labo-
ratoire, pour obtenir une solution plus precise (Vu (1978)a). Cette correlation permet 
de tenir compte des effets inertiels, dont les termes ont ete negliges dans la resolution 
analytique des equations de Navier-Stokes dans Elrod et Ng (1967), et des pertes de 
charge en entree et en sortie, la theorie decrivant l'ecoulement etabli. 
Le programme predit aussi s'il y a cavitation ou non dans la vena contracta a Pen-
tree du joint droit, en utilisant un critere sur le coefficient de debit Cd (« discharge 
coefficient » defini par Cd = (U/(2gHs))
1^2 avec U la vitesse axiale moyenne et Hs la 
chute). Ce critere est le resultat de Panalyse de l'ecoulement dans la vena contracta, 
qui utilise Phypothese que le rapport entre la section dans laquelle s'ecoule effective-
ment le fluide au niveau de la vena contracta et la section totale du joint est 0,611. 
Cette hypothese est conservatrice car le rapport est generalement superieur. Le coef-
ficient de debit critique, au dessus duquel on predit la cavitation, est defini a partir 
de la pression de vapeur saturante, de la difference de pression aux bornes du joint 
droit, de la pression a Pentree du joint et de la vitesse moyenne absolue. 
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Les predictions du debit donnees par le programme sont en bon accord avec les 
resultats experimentaux realises chez D.E.W., a la fois pour les joints droits pour 
lesquels la correlation sur la perte de fuite a ete realisee (Vu (1978)a) mais aussi 
pour les joints labyrinthe (Vu (1978)b). La prediction du programe semi-empirique 
pour le moment exerce sur le rotor est moins bonne, aucune correlation n'ayant ete 
realisee pour ce dernier. De plus, il a ete observe lors d'essais en laboratoire chez 
Andritz VATech que la cavitation apparait plus tot experimentalement, lorsque Ton 
reduit la longueur du joint ou que l'on diminue la pression a sa sortie, que ce que 
prevoit le programme semi-empirique. Finalement, les programmes semi-empiriques 
implementant ces solutions analytiques pour les joints droits et les joints labyrinthe 
constituent un outil de prediction de la performance du joint tres peu couteux, les 
resultats etant obtenus instantanement. 
1.1.2 Modeles numeriques (utilises dans la litterature) 
Comme l'indique Rhode et Nail (1992), les methodes analytiques decrites ci-dessus 
ne sont satisfaisantes que pour des configurations geometriques proches des configu-
rations qui ont permis le calcul des coefficients empiriques. Autrement, on a recours 
a l'experimentation et de nombreuses etudes experimentales (Morrison et al. (1991), 
Willenborg et al. (2001) par exemple) ont permis de mieux comprendre les caracteris-
tiques de l'ecoulement dans les joints. Ces resultats experimentaux ont aussi permis 
d'etalonner les modeles numeriques qui se sont developpes a partir des annees 1980, 
Stoff (1980) etant un des premiers articles presentant des resultats numeriques pour 
l'ecoulement dans un joint. Ces modeles vont permettre l'etude de joints de geome-
tries quelconques, la realisation d'etudes parametriques de la geometrie et finalement 
la mise en place de processus d'optimisation. 
Les premieres simulations numeriques pour des joints labyrinthe furent realisees dans 
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Stoff (1980) et Rhode et al. (1994) ou les auteurs developperent leur propre code de 
resolution des equations de Navier-Stokes et du modele de turbulence K — e. Dans 
la litterature plus recente, les codes commerciaux sont utilises. On presente dans le 
tableau 1.1 les caracteristiques des calculs CFD realises sur des joints rencontres dans 
la litterature. La majorite de ces travaux utilise un maillage structure, le modele de 
turbulence «—e et les conditions aux limites de debit. Cependant certaines simulations 
utilisent le modele de turbulence K — co et des conditions aux limites de pression. 
TABLEAU 1.1 Presentation des modeles CFD utilises pour l'etude de joints. 
Modele CFD References 
Asok et al. (2007) : Etude 
parametrique sur joints la-
byrinthe droit. 
Schramm et al. (2004) : Op-
timisation sur joints laby-
rinthe escalier. Modelisation 
des zones d'entree et de sor-
tie. 
Tremblay (1996) : Etude pa-
rametrique d'un joint laby-
rinthe. Simulation sur trois 
joints escalier. 
Rhode et al. (1994) et 
Rhode et Hibbs (1992) : 
Etude parametrique sur 
joints labyrinthe et etude 
de variantes geometriques. 
Gear et al. (2005) : Calcul 
sur une geometrie specifique 















Fluent, liquide (eau), pas de 
rotation, K — e, CL de debit 
TascFlow, gaz compressible 
(air), pas de rotation, K — e, 
CL de debit 
Code elements finis mai-
son, liquide (eau), rotation 
sur escalier seulement, lami-
naire, CL de debit 
Code maison developpe 
pour les joints (axisy-
metrique, incompressible 
ou compressible), gaz et 
liquide, rotation, K — e, CL 
de debit ou de pression 
Code maison de volumes fi-
nis, gaz, rotation, K — UJ 
(avec lois de paroi pour 
grands y+), CL de pression 
(pression totale en entree et 
statique en sortie) 
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1.2 Variantes geometriques du joint labyrinthe 
Bien que les geometries de joint les plus repandues soient celles que Ton va modeliser 
dans cette etude (joint droit, joint labyrinthe et joint escalier, schematises a la Figure 
1), il existe cependant de nombreuses variantes geometriques du joint labyrinthe, qui 
est nomme de fagon plus precise «joint labyrinthe droit ». Les variantes de cette 
geometrie cherchent toutes a rendre le trajet de l'ecoulement dans le joint encore plus 
tortueux pour augmenter la turbulence et limiter le transfert direct d'energie cinetique 
entre les cavites. Ces variantes sont ainsi plus efficaces que le joint labyrinthe droit. 
Bien que Ton n'etudie pas ces geometries differentes dans le travail presente dans ce 
document, la Figure 1.1 represente les differents types de joint labyrinthe rencontres 
dans la litterature. De plus on note que, dans la litterature, il n'est mention de joints 
escalier qu'en rapport aux joints labyrinthe. L'introduction de l'escalier dans un joint 
labyrinthe permet de limiter le transfert d'energie cinetique de cavite a cavite et 
permet d'obtenir des debits de fuite beaucoup plus faibles que pour un joint labyrinthe 
droit (Rhode et al. (1994)). La seule reference a des joints escalier sans cavites est 
Tremblay (1996), qui presente trois configurations de joints escalier sans labyrinthe. 
Dans la litterature on trouve de nombreuses etudes CFD parametriques de differents 
types de joint labyrinthe. Ces etudes parametriques ont permis de mieux comprendre 
l'influence de certains parametres geometriques sur les caracteristiques de l'ecoule-
ment. Void les resultats qui nous ont paru les plus interessants concernant le joint 
labyrinthe droit : 
- Les joints droits fuient en moyenne 20% de plus que les joints labyrinthe droit dans 
une grande plage de fonctionnement dans Rhode et Hibbs (1993). 
- Dans un joint labyrinthe droit, les vortex sont differents dans les deux premieres 
cavites. Apres la troisieme cavite, les vortex sont identiques et l'ecoulement est 
periodique dans Rhode et Hibbs (1992) et dans l'etude experimental de Morrison 
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(e) Joint labyrinthe concave (Asok et al. (2007)) 
FIGURE 1.1 Schemas des differents types de joint labyrinthe rencontres dans la l i te-
rature. 
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- La fuite du joint est independante de l'epaisseur des dents ou constrictions (notee 
c sur la Figure 1.1(a)) dans l'etude parametrique de Rhode et Hibbs (1992). 
- Un joint labyrinthe droit est plus efficace avec les dents sur le rotor que sur le stator 
dans Rhode et Nail (1992) : reduction de 10% des pertes de fuites. Les auteurs 
observent une vitesse azimutale plus elevee lorsque les dents sont sur le rotor car 
la surface tournante du rotor est plus importante dans ce cas. Cette vitesse plus 
elevee induit surement plus de turbulence et done plus de dissipation d'energie. 
Voici les resultats qui nous ont paru les plus interessants concernant le joint labyrinthe 
escalier : 
- Reduction de 60% du debit de fuite dans un joint labyrinthe escalier, grace a l'etude 
parametrique de la hauteur et de la position de la marche dans Rhode et al. (1994). 
Ainsi, optimiser la geometrie d'un joint peut permettre une diminution significative 
du debit de fuite. 
- Importance de la hauteur de la marche dans un joint labyrinthe escalier pour limiter 
le transfert d'energie cinetique (Rhode et al. (1994) et conclusion de l'optimisation 
dans Schramm et al. (2004)). 
Notons que tous ces resultats ont ete obtenus dans l'etude de joints de turbines a gaz. 
Mais ces conclusions sont applicables aux cas des turbines hydrauliques. Par exemple, 
les cavites d'un joint labyrinthe d'une roue de turbine hydraulique se trouvent egale-
ment sur le rotor. 
1.3 Autres problematiques liees aux joints 
Lors de la recherche bibliographique, on a croise certains documents presentant 
d'autres problematiques annexes liees aux joints de turbine : 
1. L'interaction du flux a la sortie du joint avec le flux principal sortant de la 
roue induit une « perte de melange » . Les articles traitant de ce phenomene 
(Gear et al. (2005)) traitent de turbines a gaz et insistent sur l'effet nefaste 
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de la deviation de l'ecoulement dans un compresseurs a etages. Cet effet est 
surement negligeable pour une turbine hydraulique qui ne possede pas d'etages. 
2. La stability dynamique du rotor est influencee par l'ecoulement dans le joint. 
Un mouvement periodique excentrique du rotor peut etre entretenu par les 
variations de pression dans le joint. Ma et al. (2006) etudie les effets de certains 
parametres du joint (rayon, longueur, jeu...) sur la stabilite du rotor dans le 
cas d'une turbine hydraulique. 
3. Staubli et Bissig (2002) etudient l'influence de la geometrie de la zone de jeu 
entre le rotor et le carter, en amont du joint labyrinthe dans une machine 
hydraulique. Selon eux, la geometrie de cette zone a plus d'influence sur les 
aspects dynamiques que sur les aspects energetiques. Le rotor pourrait done 
etre stabilise en modifiant cette zone avant le joint et le joint pourrait etre 
optimise en ne considerant que les pertes energetiques. 
Les pertes de melange a la sortie du joint, la stabilite dynamique du rotor et la zone 
en amont du joint ne seront pas etudiees ici. On rapelle que Ton s'interesse seulement 
aux pertes energetiques dans le joint et a la cavitation, l'objectif de notre etude etant 
l'optimisation geometrique d'un joint du point de vue energetique. 
1.4 Analyse critique de la revue de litterature 
Des etudes parametriques de la geometrie d'un joint (Rhode et al. (1994) par exemple) 
ont montre qu'il est possible de reduire significativement le debit de fuite, en en mo-
difiant la geometrie. De plus, selon les predictions fournies par le programme semi-
empirique pour les joints droits utilise chez Andritz VATech, il est possible de reduire 
les pertes energetiques de plusieurs dizaines de pourcents, seulement en faisant varier 
la longueur du joint. Ces resultats montrent bien l'interet de l'optimisation geome-
trique d'un joint, principal objectif de notre etude. De plus, on choisit d'optimiser 
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seulement deux geometries de joint (joint droit et joint escalier), assez simples par 
rapport a toutes les variantes qui peuvent exister (voir Figure 1.1), car ce sont les 
geometries les plus frequemment utilisees par Andritz VATech sur leurs prototypes 
de roues. Pour optimiser ces geometries, on utilise des solutions semi-empiriques et 
la CFD comme outils de prediction des performances energetiques. 
On a vu que de nombreuses recherches se sont interessees a l'ecoulement dans diffe-
rents types de joints de turbines a gaz. Au contraire peu de travaux se sont interesses 
a l'ecoulement d'un liquide dans ces memes types de joint. Tous ces travaux avec 
un gaz aident a la comprehension de l'ecoulement d'un liquide mais n'abordent pas 
certains aspects importants dans l'etude des joints de turbines hydrauliques. En effet 
la plupart des references citees s'interessent seulement a la perte due a la fuite et 
ne mentionnent pas l'effet de freinage du rotor par le fluide. Or comme l'indique les 
rapports de D.E.W., pour une turbine hydraulique, le moment exerce par le fluide 
s'ecoulant dans le joint, sur le rotor, genere une perte du raeme ordre de grandeur 
que la perte de fuite. Aussi la prediction de la cavitation n'est pas etudiee dans la 
litterature. Or c'est un facteur limitant qu'il faut eviter a tout prix dans le cas d'une 
turbine hydraulique, car la cavitation deteriore les composants de la turbine. 
Finalement, les informations trouvees dans la litterature nous permettent de preciser 
nos objectifs en ce qui concerne les modeles semi-empiriques et le modele CFD : 
1. Andritz VATech utilise deja un programme semi-empirique qui estime les pertes 
energetiques et predit la cavitation dans un joint droit. Par contre, nous n'avons 
rien trouve dans la litterature en ce qui concerne une solution analytique ou 
semi-empirique pour les joints escalier. II nous faudra done developper un mo-
dele semi-empirique pour le calcul des pertes energetiques et la prediction de 
la cavitation dans un joint escalier. Pour ce faire, nous nous inspirerons du 
programme semi-empirique developpe par D.E.W. pour les joints droits. 
2. Chez Andritz VATech, la CFD n'a jamais ete utilisee pour simuler l'ecoulement 
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dans des joints, ou dans des geometries presentant de si petites dimensions. 
Le modele CFD choisi devra done etre valide avec des resultats experimentaux 
de campagnes d'essai realisees chez D.E.W. Comme dans la plupart des etudes 
CFD de la litterature sur des joints, on choisit d'utiliser un maillage structure et 
de faire les calculs en stationnaire, en considerant le probleme axi-symetrique. 
Mais la plupart de ces etudes portent sur des joints de turbines a gaz, et utilisent 
le modele de turbulence K — e ayant recours a des lois de paroi. Ce modele de 
turbulence, qui a ete developpe pour des ecoulements externes, est acceptable 
pour la simulation de joints de turbine a gaz car les nombres de Reynolds sont 
beaucoup plus grands que dans le cas d'une turbine hydraulique. Pour un joint 
hydraulique, avec de l'eau comme fluide de fonctionnement et de plus petits 
nombres de Reynolds, le modele K — to a bas Reynolds, qui permet d'integrer 
les equations de Navier-Stokes jusqu'a la paroi, devrait mieux estimer les pertes 
visqueuses a la paroi, qui sont importantes dans le joint. Chochua et al. (2002) 
montrent bien la meilleure performance d'un modele a bas Reynolds, pour la 
simulation de l'ecoulement dans un joint droit avec des parois en nid d'abeille. 
L'objectif est done d'implementer une procedure d'analyse CFD pour calculer 
les pertes energetiques (pertes de fuite et de frottement) et predire la cavitation 
dans un joint hydraulique, en utilisant un modele de turbulence a bas Reynolds, 
et de valider ce modele en le comparant a des resultats experimentaux. 
Les choix faits pour le modele CFD, en particulier pour le maillage et le modele de 
turbulence, sont discutes et justifies en details dans le chapitre suivant. L'imposi-
tion des conditions aux limites, plus problematique a cause des disparites d'echelle 
a l'entree et a la sortie du joint, est traitee dans un chapitre distinct. Les chapitres 
suivants presentent ensuite la validation du modele CFD par rapport aux resultats 
experimentaux, et la solution semi-empirique developpee pour le joint escalier. 
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CHAPITRE 2 
CHOIX DU MODELE CFD 
2.1 Hypotheses guidant le choix du modele CFD 
L'ecoulement d'un fluide est regi par les equations de Navier-Stokes. Des hypotheses 
sur la nature de l'ecoulement permettent de simplifier ces equations generales. 
Incompressibilite Le fluide etant de l'eau, les calculs seront faits en incompressible. 
Ecoulement isotherme Comme il est mentionne dans Tremblay (1996), l'elevation 
de temperature est negligeable pour l'eau passant dans le joint. En effet lors des 
essais experimentaux sur des joints droits, la temperature de l'eau n'augmente 
pas de plus de 1 °C lors de son passage dans le joint (Vu (1976)) et dans 
Pexperience realisee dans Morrison et al. (1991) pas plus de 0.5 °C. On modelise 
done l'ecoulement de maniere isotherme et les proprietes physiques de l'eau sont 
calculees en considerant la temperature moyenne de l'eau dans le joint. 
Regime permanent Comme le jeu est petit par rapport au rayon du rotor, les 
vortex de Taylor, sources d'instationnarite, ne sont pas presents dans le joint. 
Les calculs seront done realises en stationnaire, ce qui permet de supprimer les 
termes de derivees partielles par rapport au temps dans les equations de Navier-
Stokes. La Figure 3.1 (page 39), extraite du rapport D.E.W. Vu (1978)a, montre 
bien que les vortex de Taylor ne sont pas presents dans la presque totalite des 
cas tests de la campagne d'essais sur les joints droits. Pour chaque simulation 
realisee, on verifiera sur ce graphe que Ton est bien en dehors des zones ou des 
vortex, apparaissent. 
Turbulence La Figure 3.1 montre egalement que l'ecoulement est turbulent dans 
la presque totalite des cas tests de la campagne d'essais sur les joints droits. 
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De plus les niveaux de turbulence mesures dans Petude exper imenta l Morrison 
et al. (1991) pour un joint labyrinthe sont importants, Pintensite de turbulence 
atteignant 18% au niveau des constrictions. La fuite plus faible obtenue avec 
des joints labyrinthe, par rapport aux joints droits, s'explique par le fait que la 
turbulence permet de dissiper plus d'energie dans les cavites que le cisaillement 
sur les parois. En effet, les calculs en laminaire de Pascal Tremblay (Tremblay 
(1996)), realises avec de plus petits nombres de Reynolds que ceux correspon-
dant aux conditions reelles de fonctionnement, montrent, qu'en l'absence de 
turbulence, un joint droit est plus efficace qu'un joint labyrinthe. Pour la si-
mulation d'un ecoulement dans de petits jeux, un modele de turbulence RANS 
(Reynolds Averaged Navier-Stokes) a 2 equations, sans utilisation de lois de 
paroi, s'avere necessaire pour estimer correctement les pertes visqueuses aux 
parois. Comme on l'a mentionne dans la revue de litterature, Chochua et al. 
(2002) ont montre la meilleure performance d'un modele a bas Reynolds par 
rapport a l'utilisation de lois de paroi, pour la simulation d'un joint droit avec 
des parois en nid d'abeille. 
La simulation de cet ecoulement incompressible, isotherme et turbulent, necessite 
done la resolution d'une forme simplifiee des equations de Navier-Stokes. Les hypo-
theses d'incompressibilite et de fluide isotherme permettent de supprimer l'equation 
de Penergie, normalement couplee aux equations de Navier-Stokes. Un modele de 




(2.1) + v- (u®u} = v- 4 + ̂ f w + w j 
qui est couplee a l'equation de continuity pour un fluide incompressible, 
V • U = 0. (2.2) 
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Dans ces equations, U est la vitesse moyenne du fluide, p est la pression statique 
moyenne et ueff est la viscosite cinematique effective du fluide. Cette derniere, dans 
l'approximation de Boussinesq, est la somme de la viscosite moleculaire vmo\ et de la 
viscosite turbulente ut 
Veff = Vmoi + Vt. (2.3) 
La turbulence est modelisee avec d'autres equations que les equations 2.1 et 2.2. Dans 
notre cas, la viscosite turbulente sera calculee en utilisant le modele de turbulence 
RANS a deux equations K — ui. La viscosite turbulente est reliee aux quantites tur-





Avec le modele de turbulence K — u, une equation differentielle de transport pour k 
(l'energie cinetique turbulente) : 
dk 
dt + V 
(Uk) = vmoi + — ) VA; + Pk- p'ku, 
et une equation differentielle de transport pour u (frequence de turbulence) 
_ + v.(vu)=v. "mol + — ] Vo; to + a-Pk - poj2, 
sont resolues de maniere couplee avec les equations de Navier-Stokes. Le terme de 
production Pk est donne par : 
pk = Utvu: (xru + w
T J . 
Finalement les constantes du modeles sont les suivantes : 
0 = 0,09; a = 5/9; (3 = 0, 075; 
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ak = 2; aw = 2. 
Pour resoudre les equations presentees, on choisit d'utiliser le solveur commercial 
de volumes finis Ansys CFX11, utilise chez AndritzVATech. Le modele K — u> a bas 
Reynolds implemente dans CFX11 est celui developpe dans Wilcox (1988). Dans 
le livre Wilcox (1999), l'auteur detaille les valeurs limites a utiliser pour l'energie 
cinetique turbulent k et pour la frequence de turbulence u, au niveau d'une paroi 
sans glissement : k est nulle, la vitesse etant nulle a la paroi, et la valeur de u imposee 
est reliee a la rugosite de la paroi. Pour une paroi lisse, u> tend en theorie vers l'infini. 
Numeriquement, de grandes valeurs suffisent pour s'approcher du cas limite, sans 
toutefois creer d'instabilite numerique. La documentation de CFX11 ne donne pas 
les formulations exactes des conditions aux limites a la paroi pour les grandeurs 
turbulentes. En particulier, ce n'est pas possible de choisir la valeur de u; a la paroi, 
ce qui nous permettrait d'imposer une rugosite. 
Les simulations etant faites pour des geometries concentriques de joint, on considere 
le probleme axisymetrique, en supposant que l'axe de rotation est bien centre. Comme 
CFX11 ne permet pas de calculs en 2D (resolution des equations de Navier-Stokes en 
cylindrique non implementee), nous modelisons une tranche du joint et on utilise des 
conditions de periodicite sur les faces correspondantes, dans la direction azimutale. 
Dans les sections suivantes, on realise des tests numeriques pour choisir le modele de 
turbulence et le maillage. Ces calculs sont faits sur une geometrie de joint droit et on 
ne modelise pas les zones en amont et en aval du joint (appelees reservoirs). Un joint 
droit (voir Figure 1(a)) possede trois parametres geometriques : jeu, longueur du joint 
et rayon du rotor. On utilise la Geometrie # 1 du Tableau 4.1 (page 72 au debut du 
Chapitre 4), qui correspond a une des geometries testees en laboratoire, ainsi que les 
conditions aux limites de debit : on impose le debit en entree (avec l'option vitesse 
normale a la face d'entree) et la pression statique nulle en sortie. On compare ensuite 
la difference de pression obtenue entre les extremites du joint. 
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2.2 Modele de turbulence SST a bas Reynolds 
Dans la presente etude nous choisissons d'utiliser le modele de turbulence SST dispo-
nible dans CFX11. Ce modele combine judicieusement les modeles K — u et K — e, en 
fonction de la finesse du maillage a la paroi par exemple, et beneficie ainsi des avan-
tages de chacun (ANSYS (2005) et Menter et al. (2003)). Ainsi, quand le maillage est 
suffisament fin pres des parois (y+ < 2), le modele SST beneficie du bon comporte-
ment du modele K — to, modele RANS a bas Reynolds, pour le calcul de l'ecoulement 
dans la couche limite. Si le maillage n'est pas assez fin, des lois de parois sont alors 
utilisees. La rugosite relative typique dans le joint est 10~3, puisque le jeu typique 
d'un joint est 10~3m et la rugosite des parois du joint 10~6m. Pour cette valeur de la 
rugosite relative, le diagramme de Moody montre que l'influence sur la perte de charge 
n'est pas negligeable. II faudrait done modeliser la rugosite mais, comme nous l'avons 
explique a la Section precedente, l'implementation actuelle du modele de turbulence 
SST dans CFX11 ne permet pas le traitement de la rugosite de surface. 
Nous allons tester le modele SST et le comparer a la solution semi-empirique donnee 
par le diagramme de Moody pour l'ecoulement dans une conduite annulaire (joint 
droit sans rotation du rotor). On utilise ce cas car le diagramme de Moody donne une 
estimation precise des pertes de charge de l'ecoulement turbulent etabli dans ce type 
de conduite (White (1999)), estimation qui sert de reference pour evaluer la precision 
des resultats numeriques. 
2.2.1 Ecoulement axial laminaire dans une conduite annulaire 
La solution analytique exacte des equations de Navier-Stokes pour un ecoulement la-
minaire etabli dans une conduite annulaire, sans rotation des parois, est connu (voir 
White (1999) ou n'importe quel livre d'introduction a la mecanique des fluides). On 
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compare la simulation numerique en laminaire a ce resultat analytique, qui donne la 
difference de pression aux bornes de la conduite en fonction des dimensions geome-
triques de celle-ci et du debit y circulant. On s'interesse a la difference de pression 
aux bornes de la conduite car les pertes de fuite dans un joint sont le produit du 
debit de fuite et de cette difference de pression. En imposant un debit correspondant 
a un nombre de Reynolds axial de 200, on obtient une erreur de 1,2% sur la difference 
de pression entre le milieu du joint et la sortie du joint, ou l'ecoulement est etabli. 
L'erreur est un peu plus elevee entre les extremites du joint, l'ecoulement n'etant pas 
etabli au debut, mais elle reste inferieure a 3%. La valeur numerique de la contrainte 
de cisaillement moyenne est aussi tres proche de la valeur analytique (erreur de 0,2%). 
Cette erreur, obtenue sans prise en compte de la turbulence, sert de reference aux 
erreurs que l'on obtient en modelisant la turbulence. 
Pour cette comparaison, on a utilise le Maillage # 1 presente dans le Tableau 2.2 (page 
31). La description de ce maillage, dont les mailles sont reparties selon une distribution 
parabolique dans la largeur du joint, est faite plus loin, a la Section 2.3.1. Ce maillage, 
genere pour obtenir de petits y+ en turbulent, est tres fin pour un calcul en laminaire 
et un maillage plus grossier pourrait etre utilise. 
2.2.2 Ecoulement axial turbulent dans une conduite annulaire 
II existe un resultat semi-analytique permettant de predire les pertes de charge dans 
des conduites de section non circulaire pour un ecoulement axial turbulent sans mou-
vement des parois. Cette analyse, basee sur une analogie avec les conduites de section 
circulaire et utilisant le diagramme de Moody, avec un diametre hydraulique, est pre-
cise a plus ou moins 15% pres. Dans le cas d'une conduite annulaire, l'utilisation d'un 
diametre effectif, un diametre hydraulique modifie a partir de la solution analytique 
en laminaire, permet d'avoir un critere de comparaison encore plus fiable (erreur de 
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quelques pourcents selon White (1999)). On rappelle que l'abaque de Moody corres-
pond a un ecoulement etabli, et que done il faudra s'assurer que notre ecoulement est 
bien etabli numeriquement pour la comparaison. 
On compare la simulation numerique a l'abaque de Moody, en modelisant la meme 
Geometrie # 1 que precedemment, avec le Point de fonctionnement # 1 associe (le 
nombre de Reynolds calcule a partir de la vitesse axiale moyenne, Re Ax, vaut 5000), 
la rotation en moins (voir Tableau 4.1, page 72 au debut du Chapitre 4). On utilise le 
Maillage # 1 presents dans le Tableau 2.2. La valeur moyenne de y+ est de 0,9 avec 
ce maillage. La Figure 2.1, qui represente la repartition du y+ dans la longueur du 
joint, montre que le y+ ne depasse pas 2 dans le joint, la valeur maximale etant 1,9. 
—y+_ aux parois 
y+ aux parois 
u,o0 T 0.2 0.4 .. 0.6 . 0.8. 1 
Longueur adimensionnelle 
FIGURE 2.1 Evolution du y+ aux parois dans la longueur de la conduite annulaire. 
TABLEAU 2.1 Comparaison de la CFD avec le modele de turbulence SST aux resultats 
du diagramme de Moody. 
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Dans le Tableau 2.1, on compare les differences de pression numeriques et semi-
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FIGURE 2.2 Evolution du gradient de pression dans la longueur de la conduite annu-
lare. 
(APextremites) et aussi entre le milieu du joint et la sortie du joint (APmMeu-sortie), 
pour eviter la zone ou l'ecoulement n'est pas etabli. Comme on l'a justifie precedem-
ment, on utilise le modele de turbulence a bas Reynolds SST, avec un maillage fin a 
la paroi. 
L'erreur entre la solution numerique avec le modele SST et la solution semi-empirique 
du diagramme de Moody sans modelisation de la rugosite est toujours faible, meme 
lorsque Ton considere la perte de charge dans tout le joint : cela montre que l'ecoule-
ment s'est etabli apres avoir parcouru une courte distance par rapport a la longueur 
totale du joint. En effet, pour un ecoulement turbulent dans une conduite, la longueur 
necessaire Le pour atteindre un etat etabli, a partir d'une entree de type retrecisse-
ment (on a impose un debit en entree, soit une vitesse axiale d'amplitude constante), 
peut etre approximee avec la formule : 
K 4, ARe"d 1/6 
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ou d = 2 * jeu represente le diametre hydraulique de la conduite annulaire, et Re^ le 
nombre de Reynolds associe au diametre hydraulique et a la vitesse axiale moyenne 
(White (1999)). Dans notre cas, d — 0,762mm et Red = 12218, ce qui donne une 
longueur d'etablissement Le ~ 16mm, alors que la longueur totale de la conduite est 
62mm. Sur la Figure 2.2, on observe que le gradient de pression numerique dans la 
longueur du joint est constant a partir de 20mm. On lit dans le tableau que, pour 
l'ecoulement etabli dans la deuxieme moitie du joint, l'erreur est seulement de 1,3% 
pour la perte de charge. Cependant, on peut voir sur la Figure 2.2 que la condition 
a la limite de pression a la sortie influence le gradient de pression proche de la face 
de sortie. Ainsi, lorsqu'on considere la perte de charge entre les sections situees a 
y=25mm et y=55mm, pour eviter la zone proche de la sortie, l'ecart entre la perte de 
charge numerique et semi-empirique donnee par le diagramme de Moody est encore 
plus faible et vaut -0,7%. 
La solution du diagramme de Moody qui tient compte de la rugosite donne une 
difference de pression superieure par rapport au cas ou on la neglige. Le diagramme 
de Moody nous permet en effet d'estimer l'influence de la rugosite sur le debit de fuite. 
En considerant une rugosite relative de 10~3, l'augmentation de la perte de charge est 
inferieure a 5% pour le plus grand nombre de Reynolds axial experimental (10000), 
et inferieure a 10% pour le plus grand nombre de Reynolds tangentiel experimental 
(20000). Dans le cas de la conduite annulaire, les erreurs du calcul numerique avec le 
modele SST, qui ne modelise pas la rugosite, par rapport au resultat semi-analytique 
la modelisant, restent raisonnables (autour de -7%). 
On a observe que le modele de turbulence SST permet d'obtenir des resultats nu-
meriques aussi proches des resultats analytiques en regime turbulent qu'en regime 
laminaire, pour le cas d'un ecoulement dans une conduite annulaire aux parois lisses. 
L'ajout de la rotation du rotor augmente significativement la perte de charge et le 
cisaillement, mais il n'existe pas de solution theorique ou semi-analytique aussi pre-
cise et eprouvee que le diagramme de Moody, qui pourrait servir de reference a une 
28 
comparaison. La validation du modele complet, incluant la rotation, est faite dans le 
Chapitre 4, en utilisant les resultats des tests experimentaux. 
2.3 Etude parametrique des caracteristiques du maillage 
2.3.1 Maillage parabolique d'un joint droit 
Les parametres du maillage parabolique utilise sont les suivants : 
- distance de la premiere maille a la paroi pour le controle du y+ 
- nombre de mailles dans la largeur du jeu 
- taille d'arete dans la longueur du jeu 
- angle d'extrusion et nombre de mailles a extruder dans cette portion d'angle 
De plus, la documentation de CFX11 donne quelques recommandations concernant 
le maillage, qui sont pertinentes pour la presente etude : 
- Pour la resolution d'un probleme axi-symetrique avec CFX11, l'utilisation d'une 
seule couche d'element dans la direction azimuthale est suffisante combinee a l'uti-
lisation de conditions aux limites de symetrie axiale. 
- La valeur du y-\- doit etre inferieure a 2 avec le modele SST et il doit y avoir au moins 
quinze elements dans la couche limite pour une resolution precise de Pecoulement 
dans cette derniere. 
- Des rapports de longueurs d'aretes (etirement des mailles) superieurs a 200 genent 
la convergence. 
A partir de ces commentaires, on choisit une strategie de maillage, que Ton decrit 
ci-dessous. Dans la section suivante on testera la validite de ces recommandations, 
ainsi que l'influence des parametres du maillage parabolique. 
Le probleme etant axisymetrique on realise dans un premier temps un maillage en 









FIGURE 2.3 Vue, dans le plan de symetrie, du maillage parabolique a l'entree d'un 
joint droit. 
autour de l'axe de symetrie dans la direction tangentielle pour obtenir un maillage en 
trois dimensions. On maille la zone rectangulaire representant le joint droit dans le 
plan de symetrie de maniere structuree en transfini. L'extrusion de ce maillage plan 
de rectangles donne un maillage d'hexaedres en trois dimensions. 
L'utilisation du modele de turbulence SST necessite l'utilisation de petites mailles aux 
parois (y+ < 2) pour un calcul precis dans la couche limite, comme il est explique a la 
Section 2.2. Ces valeurs etant tres petites, il serait trop couteux de realiser un maillage 
uniforme dans la largeur du jeu, et on utilise done une distribution parabolique de 
maniere a pouvoir obtenir des valeurs de y-\- inferieures a 2 avec un nombre raisonnable 
de points dans la largeur du jeu (autour de 100). Les deux parametres controlant la 
distribution parabolique sont la distance de la premiere maille a la paroi et le nombre 
total de points dans la largeur du jeu. Les mailles dans le sens de l'ecoulement peuvent 
etre beaucoup plus grandes et on a tout interet a augmenter l'elancement axial des 
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elements, qui sont etires dans le sens de la longueur, pour diminuer le temps de 
calcul. On utilise des rapports de longueur d'aretes jusqu'a 200 entre les aretes dans 
la direction axiale (dans la longueur du joint) et la plus petite arete dans la largeur 
du jeu pres du mur. La Figure 2.3 represente un maillage typique a l'entree d'un joint 
droit dans le plan de symetrie. 
L'extrusion dans la direction tangentielle autour de l'axe de symetrie est controlee 
par deux parametres : l'angle total de la section, ou tranche, que Ton veut modeliser, 
ainsi que le nombre de mailles que l'on souhaite creer dans cette tranche. Le rapport 
de la longueur des aretes dans la direction de l'extrusion et de la longueur minimale 
des aretes dans la largeur du jeu (elancement azimutal) peut aussi etre grand, de 
l'ordre de la centaine. 
2.3.2 Influence des parametres du maillage parabolique 
Pour le test du maillage parabolique, on utilise la meme geometrie de joint droit 
et le meme point de fonctionnement (Geometrie # 1 et Point de fonctionnement # 1 
du Tableau 4.1, page 72 au debut du Chapitre 4), utilises precedemment. On utilise 
aussi les memes conditions aux limites de debit, en imposant le debit en entree, 
et la pression statique nulle a la sortie. On prend, pour conditions aux limites de 
turbulence en entree, une intensity turbulente de 5% et un rapport des viscosites 
turbulente et dynamique de 5 (/^//i = 5). Ces valeurs, correspondant a une turbulence 
d'intensite moyenne selon ANSYS (2005), ont peu d'influence puisque l'ecoulement 
s'etablit rapidement dans le joint, comme on l'a observe a la Section 2.2.2. Le Maillage 
# 1 du Tableau 2.2 constitue le maillage de reference et on genere les autres maillages 
en changeant seulement un parametre a la fois. Les parametres du maillage utilises 
dans l'etude parametrique sont le nombre d'elements dans le jeu radial (rijeu) et dans 
la direction tangentielle (nta,ng), la taille des mailles dans la direction axiale (lax) et 
dans la direction tangentielle (hang), et hmin, la distance euclidienne du premier point 
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a la paroi. Dans le tableau on peut aussi lire la valeur moyenne de y+ sur le rotor, qui 
est plus grande que la valeur sur le stator, ainsi que la valeur maximale des rapports 
de forme axiaux et tangentiels. Le rapport de forme axial maximal (max. Ax. RF) est 
la longeur d'arete dans la direction axiale, divisee par la longueur de la plus petite 
arete dans la largeur du jeu. Le rapport de forme tangentiel maximal (max. Tang. 
RF) est la longeur d'arete dans la direction tangentielle, divisee par la longueur de 
la plus petite arete dans la largeur du jeu. Les differents maillages testes sont decrits 
dans le Tableau 2.2, ou les parametres modifies apparaissent en gras, et les resultats 
sont decrits dans le Tableau 2.3. On rapporte dans ce dernier la difference de pression 
statique entre les extremites du joint (APstat) ainsi que les pertes de fuite (produit 
du debit impose et de la difference de pression statique mesuree) et les pertes de 
frottement. 
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Comme on s'y attendait, l'influence de ntang (Maillage #8) et l'influence de la taille 
des mailles dans la direction tangentielle (Maillage #9) sont negligeables. L'influence 
de la taille des mailles dans la direction axiale (Maillage #7) est aussi negligeable. 
Ceci confirme les recommandations de la documentation de CFX11, selon lesquelles 
un seul element dans la direction tangentielle est necessaire et de grands rapports de 
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forme axiaux et tangentiels peuvent etre utilises. On observe en effet que les calculs 
ont tres bien converges, meme pour des rapports de forme maximaux superieurs a 
200. C'est en fait la valeur moyenne des rapports de forme qui influence vraiment la 
convergence. Ainsi, lorsque Ton augmente la taille des mailles axiales et tangentielles 
a partir du Maillage # 1 , pour avoir un rapport de forme maximal de 300, le calcul 
ne converge plus, bien que le calcul converge pour les Maillages # 5 et #6 , dont les 
rapports de forme maximaux sont superieurs (305 et 610), mais dont les rapports de 
forme moyens sont plus petits, car ces maillages possedent le meme nombre de points 
dans la largeur du jeu et une taille de maille axiale plus petite (que le Maillage # 1 
modifie). Dans la suite, on s'assurera que les rapports de forme maximaux ne depasse 
pas 200, de maniere a n'avoir aucun probleme de convergence cause par le maillage. 
Les pertes de fuite sont plus sensibles aux parametres hmin (Maillages #4, # 5 et #6) 
et rijeu (Maillages #2 et #3). De plus, il semble que le resultat sur le gradient de 
pression converge relativement au maillage, quand on utilise plus de points dans la 
largeur du jeu ou que Ton rapproche le premier point de la paroi. En effet, les resultats 
obtenus avec le Maillage # 1 sont plus proches de ceux obtenus avec le Maillage # 3 
que ceux obtenus avec le Maillage #2 . De meme, les resultats obtenus avec le Maillage 
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FIGURE 2.4 Convergence des residus maximums avec le Maillage # 1 . 
Maillage # 1 . 
Remarques : 
1. La convergence des calculs est bonne : en 200 iterations les maximums des residus 
sont tous inferieurs a 10~5. II est necessaire d'atteindre le critere 10~5 avec le maximum 
des residus pour que toutes les grandeurs dont on surveille revolution lors du calcul 
soient bien convergees (vitesses et pressions moyennes en entree et en sortie). Le 
graphe a la Figure 2.4 presente la convergence des maximums des residus pour le 
Maillage # 1 de reference. Les vitesses u, v et w correspondent aux directions x, y et 
z indiquees sur la Figure 2.3, representant le maillage a l'entree du joint. 
2. Dans le Tableau 2.3 des resultats, on rapporte les valeurs moyennes de y+. La 
Figure 2.5 represente revolution du y+ sur le rotor dans la longueur du joint, pour 
le calcul avec le Maillage # 1 . En abscisse on utilise une longueur adimensionnelle, 0 
correspondant a l'entree du joint et 1 a la sortie du joint. Cette figure montre que les 
valeurs du y+ sont proches de la valeur moyenne sur toute la longueur du joint, sauf 
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sur une petite distance a l'entree (y+ est inferieur a 2 apres seulement deux mailles 
dans la longueur du Maillage #1). De plus, on rappelle que les valeurs de y+ sur le 
stator sont inferieures a celles sur le rotor. Ainsi, une valeur moyenne de y+ inferieure 
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FIGURE 2.5 Evolution du y+ sur le rotor dans la longueur du joint. 
3. Lorsque l'on compare 1'influence des parametres les plus sensibles du maillage (hmin 
et rijeu), on observe que diviser par deux la distance de la premiere maille a la paroi 
(Maillage #5) a plus d'influence, sur la valeur du gradient de pression, que doubler ou 
diviser par deux le nombre de mailles dans la largeur du joint (Maillage #2 ou #3). 
Dans la section suivante, on mettra en place un autre type de maillage pour etudier 
l'influence du maillage proche de la paroi et 1'influence du y+. 
2.3.3 Maillage uniforme par palier 
On a vu dans la section precedente que la valeur du y+, et done le maillage proche de 
la paroi, est le parametre le plus influent sur la perte de fuite. On utilise done dans 
cette section un nouveau type de maillage, qui permet de mieux controler le maillage 
a la paroi. On abandonne la distribution parabolique et on definit trois zones de 
— y + sur le rotor 
y+ sur le rotor 
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maillage uniforme : une pres de chacune des deux parois et une au centre du joint. Le 
maillage dans la largeur du jeu est controle avec trois parametres : la taille d'aretes 
des petites mailles pres des parois, le nombre de ces petites mailles pres de la paroi 
ainsi que le nornbre total de mailles dans la largeur du jeu. Les autres parametres 
du maillage sont identiques. La Figure 2.6 donne un exemple grossier de ce maillage 









1 Y V Entree 
Rotor 
FIGURE 2.6 Vue dans le plan de symetrie d'un exemple grossier du maillage en trois 
zones uniformes d'un joint droit. 
En reprenant les notations decrivant les parametres du maillage parabolique (men-
tionnees a la section precedente), on decrit dans le Tableau 2.4 les maillages uniformes 
testes. On varie le nombre total de points dans la largeur du jeu (rijeu) et le nombre 
de petites mailles pres de la paroi (note m). Le Tableau 2.5 presente les resultats 
obtenus, relativement aux resultats obtenus avec le Maillage parabolique # 1 , decrit 
dans le Tableau 2.2. On observe que le resultat pour la perte de fuite se rapproche 
du resultat obtenu avec le Maillage parabolique # 1 lorsque Ton utilise seulement une 
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petite maille a la paroi et que Ton augmente le nombre de points dans la largeur 
du jeu (Maillages #10, #11 et #12). De meme le resultat se rapproche du resultat 
obtenu avec le Maillage parabolique # 1 lorsque Ton augmente le nombre de petites 
mailles a la paroi du rotor (Maillages #10 et #13). 
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TABLEAU 2.5 Resultats des calculs avec les differents maillages uniformes, compares 




























Ainsi, l'essai d'un maillage uniforme nous a montre que le Maillage parabolique # 1 
donne des resultats proches de ceux obtenus en utilisant un maillage uniforme avec 4 
fois plus de mailles (Maillage #12). De plus, la methode de maillage uniforme proposee 
cree une discontinuity qui gene la convergence du calcul numerique (convergence plus 
lente, voir meme divergence pour certains maillages). On peut done conclure que le 
maillage parabolique, qui limite les rapports de longueur d'arete et de volume, et 
assure ainsi une bonne convergence du calcul numerique, et qui donne des resultats 
aussi precis que le maillage uniforme, est meilleur. Dans la suite, on utilise done la 
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fonction de concentration parabolique pour generer des maillages avec des nombres 
de mailles dans la largeur du jeu de l'ordre de la centaine, et qui donnent des valeurs 
moyennes de y+ inferieures a 2. 
2.4 Conclusions 
A la lumiere des differents tests numeriques realises, le modele CFD incompressible, 
isotherme, stationnaire, turbulent et axisymetrique, qui utilise le code commercial 
de volumes finis Ansys CFX11, est complete par le choix du modele de turbulence 
SST et l'utilisation d'un maillage parabolique dans la largeur du joint, qui permet 
d'obtenir de petites valeurs de y+ (<2) et de beneficier ainsi des avantages du modele 
de turbulence a bas Reynolds K — UJ. Le choix des conditions aux limites, qui sont 
infiuencees par la geometrie de la veine d'essai utilisee dans l'etude experimentale, 




MODELISATION DES PERTES EN ENTREE ET EN SORTIE DU 
JOINT ET IMPOSITION DES CONDITIONS AUX LIMITES 
L'objectif suivant de notre etude est la validation du modele CFD par rapport aux 
resultats experimentaux. Pour une comparaison valide, il faut imposer des conditions 
aux limites (CL) les plus proches possibles de la realite de la veine d'essai utilisee 
dans la campagne d'essai. Ainsi, dans une premiere section, on presente tout d'abord 
la campagne d'essais realisee sur les joints droits (Vu (1976)). On presente ensuite 
differents moyens d'estimer les pertes de charge qui se produisent dans les reservoirs 
en amont et en aval du joint, puisque ces valeurs de pertes sont necessaires a la 
comparaison aux resultats experimentaux. Finalement on detaille la fagon dont on 
impose les conditions aux limites. 
3.1 Presentation de la campagne d'essais sur les joints droits 
La campagne d'essais sur les joints droits (voir Vu (1976)) a ete faite avec differents 
parametres geometriques et differentes conditions de fonctionnement, comme le jeu 
radial, compris entre 0,1524mm et 0, 762mm (0, 006po a 0, 03po), la longueur du joint, 
comprise entre 50,8mm et 76, 2mm (2po a 3po), la chute de pression et la vitesse de 
rotation du disque (comprise entre 0 et 800 RPM). Le rayon du disque est d'environ 
250mm. Lorsque Ton considere tous les essais effectues, le nombre de Reynolds axial 
est compris entre 500 et 8000 alors que le nombre de Reynolds tangentiel est compris 
entre 1000 et 34000. La Figure 3.1, extraite du rapport interne DEW Vu (1976) 
(l'arriere plan decoupant le domaine en 4 regions provient de Kaye et Elgar (1958)), 
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FIGURE 3.1 Repartition des cas tests de joints droits dans le plan divise en 4 regions, 
relativement aux vortex de Taylor et a la turbulence (graphe extrait de 
Vu (1976)). 
Le nombre de Taylor (Ta), en abscisse du graphe, est defini par rapport au nombre de 
Reynolds tangentiel (ReT) selon : Ta = ReTy/^euJia^on. La figure indique clairement 
que les vortex de Taylor n'apparaissent pas pour la plupart des cas tests. 
La Figure 3.2 montre le schema de la veine d'essai utilisee pour la campagne d'essais 
sur les joints droits. Les valeurs experimentales des pressions sont mesurees aux parois 
des reservoirs en amont et en aval du joint. La pression mesuree correspond done a 
la pression totale dans les reservoirs. C'est cette valeur qui va servir de comparaison 
pour valider les resultats numeriques. La CFD doit done etre capable d'estimer la 
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FIGURE 3.2 Veine d'essai utilisee lors de la campagne d'essais sur les joints droits 
(figure extraite de Vu (1976)). 
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3.2 Pertes de charge en entree et en sortie du joint 
La modelisation stricte du joint droit (sans les reservoirs), comme nous l'avons fait 
jusqu'ici, etait suffisante pour les besoins de validation de la methode numerique. 
Mais elle n'est pas suffisante pour la comparaison du resultat numerique au resultat 
experimental, car elle ne permet pas de determiner les valeurs des pressions totales 
dans les reservoirs. Une solution serait de modeliser les reservoirs en amont et en aval 
du joint comme dans Schramm et al. (2004). Mais le rapport entre le rayon du disque 
et la valeur du jeu est de l'ordre de 1000, et la largeur des reservoirs est de l'ordre de la 
longueur du jeu. La modelisation des reservoirs serait done tres couteuse. On peut en 
effet estimer que, meme avec un maillage plus grossier dans le reservoir, modeliser les 
reservoirs decuplerait ou centuplerait le nombre de mailles du maillage (par rapport 
a la simple modelisation du joint). 
Cette augmentation tres importante du cout de calcul n'est pas envisageable pour une 
application dans un processus d'optimisation, dans un contexte industriel. On propose 
deux methodes moins couteuses permettant d'estimer les valeurs de la pression dans 
les reservoirs : 
1. On ne modelise que le joint et on estime analytiquement les pertes de charge 
en amont et en aval du joint, ce qui permet de deduire la valeur de la pression 
dans les reservoirs, a partir de la valeur de la pression aux extremites du joint. 
2. On utilise une modelisation simplifiee des reservoirs. On obtient ainsi directe-
ment les valeurs des pressions dans les reservoirs, tout en limitant l'augmenta-
tion du cout de calcul. 
Dans les sections suivantes, on detaille ces deux methodes et on compare les valeurs 
des pertes de charge fournies par chacune des deux methodes. La pression n'ayant ete 
mesuree que dans les reservoirs, on ne dispose pas de resultats experimentaux pour 
les pertes de charge en entree et en sortie du joint, auxquels on pourrait comparer les 
estimations fournies par ces deux methodes. Un calcul modelisant le reservoir dans 
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sa totalite, et la comparaison du gradient de pression entre les reservoirs aux mesures 
experimentales (au chapitre suivant), serviront de reference pour estimer la precision 
de ces estimations. 
3.2.1 Estimation analytique 
Comme il est mentionne dans White (1999), on caracterise generalement les pertes de 
charge pour un ecoulement axial, au niveau d'un retrecissement ou d'un elargissement 
avec marches, par k ^pU2, ou U est la vitesse axiale moyenne et, 
fe=0,5 pour un retrecissement. 
k=l pour un elargissement. 
Pour un retrecissement, la plupart des pertes de charge se font en aval du retrecisse-
ment dans les zones de reflux au niveau de la vena contracta. Pour un elargissement, 
les pertes de charge ont lieu apres Pelargissement et correspondent a toute l'energie 
cinetique du fluide avant sa sortie. 
Rhode et Hibbs (1992) utilisent ces estimations pour eviter de modeliser les reservoirs 
dans leur simulation, qui neglige la rotation. En utilisant des resultats experimentaux 
comme reference de comparaison, ils concluent que les coefficients 0,5 en entree et 1 
en sortie sont bien les plus adaptes. Mais nous modelisons la rotation et, l'ecoulement 
possedant une vitesse tangentielle, ces pertes sont moins adaptees. La maniere la plus 
simple de prendre en compte la rotation est de remplacer la vitesse axiale par la 
vitesse totale du fluide dans la formule ci-dessus. 
Au final, on va comparer deux manieres differentes d'estimer ces pertes : la formulation 
usuelle, utilisant la vitesse axiale, a la formulation utilisant la vitesse totale. On 
decrit, ci-dessous, ces deux methodes en explicitant les relations reliant les valeurs 
des pressions dans les reservoirs a celles aux extremites du joint. On comparera ces 
deux differentes estimations en utilisant, pour reference, les simulations numeriques 
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modelisant les reservoirs en entree et en sortie et aussi les resultats experimentaux, 
dans le chapitre suivant. 
Remarque : Les corrections donnees ici sont basees sur une approche unidimension-
nelle, c'est-a-dire que Ton approxime l'energie cinetique moyenne avec la valeur de 
l'energie cinetique associee a la valeur moyenne de la vitesse axiale U. La correction 
a apporter pour prendre en compte l'effet de ce moyennage est faible pour le cas d'un 
ecoulement turbulent et on neglige cet effet (voir White (1999)). 
3.2.1.1 Correction basee sur la vitesse axiale en sortie 
Cette analyse est exactement la meme que celle faite dans Rhode et Hibbs (1992). On 
considere les valeurs standards des pertes de charge basees sur la vitesse axiale pour 
un changement de section avec marches en entree et en sortie du joint. Les relations 
entre les pressions dans les reservoirs et celles aux extremites du joint sont donnees 
ci-dessous, en notant U la vitesse axiale moyenne. 
Entree : 
itOtregervoir entree
 = -itOtentree joint "T U, Q — pU = rStdtentree joint ~r J-) &7\P 
Sortie : 
rXOtreservoir sortie trXOXsortie joint ~r\P i *ST(XtSOrtie joint 
(inegalite car la vitesse a une composante tangentielle en sortie) 
On peut maintenant relier la difference de pression entre les reservoirs a celle entre 
les extremites du joint selon : 
L±iXOtreservoirs ^-^^Oiextremites joint "T J-; " ^ P * ^ 
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3.2.1.2 Correction basee sur la vitesse totale en sortie 
En remplagant la vitesse axiale par la vitesse totale dans l'expression des pertes de 
charge en sortie, on obtient une nouvelle relation entre la pression dans le reservoir 
de sortie et la pression a Pextremite du joint a la sortie. On donne cette relation 
ci-dessous, en notant V la vitesse moyenne totale a la sortie du joint. 
x oOZreservoir sortie rZOTsortie joint 7^P* — •* " " ^ s o r t i e joint 
On peut ainsi relier la difference de pression entre les reservoirs a celle entre les 
extremites du joint, avec U la vitesse axiale moyenne et V la vitesse moyenne a la 
sortie du joint, selon : 
^•*tOtreservoirs = l \ r tOteXfrernnes joint ~r " , &~xPU < 'Xp* 
ou encore 
^xZOZreservoirs LAi SZdZextrernites joint -\- 1, U OU 
Remarques : 
1. On ne considere que la vitesse axiale a l'entree du joint car il n'y a pas de vitesse 
tangentielle a l'entree du joint lorsque Ton ne modelise pas le reservoir en amont. De 
plus, dans l'ecoulement reel, la vitesse tangentielle, bien que non nulle, y est beaucoup 
plus faible qu'en sortie. 
2. L'analyse theorique, qui donne la perte de charge au niveau d'un elargissement 
pour un ecoulement axial, utilise la projection du bilan de quantite de mouvement, 
pour le volume de controle a la sortie du joint, dans la direction perpendiculaire a 
la section de sortie du joint. En rajoutant une composante tangentielle a la vitesse 
et en considerant que la vitesse tangentielle a Pextremite du reservoir est nulle, on 
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obtient bien la nouvelle perte de charge utilisee en sortie. L'analyse est detaillee dans 
l'Annexe I. Cependant l'hypothese de la vitesse tangentielle nulle a l'extremite du 
reservoir de sortie est contestable puisque le fluide est toujours en rotation a la sortie 
du joint (derriere la roue dans une turbine). 
3.2.2 Model i sat ion simplifiee des reservoirs 
En plus de permettre l'estimation des valeurs des pressions dans les reservoirs, une 
modelisation simplifiee des reservoirs permet de prendre en compte la pre-rotation du 
fluide, ce qui est plus proche des conditions reelles de fonctionnement. Cela permet 
aussi de verifier s'il y a cavitation dans l'ecoulement, au niveau de la vena contracta 
a l'entree du joint. 




FIGURE 3.3 Modelisation simplifiee des reservoirs en entree et en sortie du montage 
experimental. 
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La Figure 3.3 montre la geometrie simplifiee choisie pour modeliser les reservoirs du 
montage experimental. Le rotor est en rotation et les « murs reservoirs » sont simple-
ment des parois sans glissement, tout comme l'ensemble du stator. Les dimensions du 
reservoir d'entree et de sortie peuvent etre choisies independamment. Cette geometrie 
correspond a la modelisation d'une petite partie des reservoirs reels, auxquels on a 
rajoute la paroi nominee « mur reservoir ». 
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FIGURE 3.4 Vue dans le plan de symetrie du maillage parabolique grossier d'un re-
servoir a l'entree du joint droit. 
On a deux possibilites pour mailler les reservoirs : soit on utilise une fonction de 
concentration parabolique pour avoir des valeurs de y+ inferieures a 2 sur les pa-
rois des reservoirs, et ainsi beneficier des bonnes performances du modele K — u, 
soit mailler de fagon uniforme avec moins de point mais avec des valeurs de y+ plus 
grandes. La vitesse etant faible dans le reservoir, les pertes visqueuses aux parois 
pourraient etre negligeables et le maillage uniforme suffisant. On compare l'influence 
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du type de maillage utilise sur le resultat dans la section suivante. 
Le maillage parabolique dans les reservoirs est controle par quatre parametres : les 
tailles maximale et minimale des mailles dans la largeur et dans la hauteur du re-
servoir, et les plus petites mailles se trouvant a la paroi. Le maillage uniforme dans 
les reservoirs est defini seulement par la taille des mailles dans la largeur et dans la 
hauteur du reservoir. La Figure 3.4 represente le maillage parabolique d'un reservoir 
en amont du joint dans le plan de symetrie. On voit sur cette figure que le maillage 
fin du joint droit se propage au milieu du reservoir et qu'il y a un saut de taille a ce 
niveau, dans la largeur du reservoir. Cependant, les rapports de taille de maille a ce 
niveau ne depassent pas 40 dans les maillages utilises par la suite, et ce saut de taille 
ne gene pas la convergence du calcul numerique. 
3.2.2.2 Etude des parametres de la geometrie et du maillage du reservoir 
On reutilise la meme geometrie de joint et le meme point de fonctionnement que dans 
le chapitre precedent (Geometrie # 1 et Point de fonctionnement # 1 du Tableau 4.1, 
page 72 au debut du Chapitre 4). Le maillage parabolique dans le joint correspond au 
Maillage # 1 du Tableau 2.2. On etudie la geometrie et le maillage des reservoirs en 
entree et en sortie separement, car ils ont peu d'influence l'un sur l'autre, l'ecoulement 
s'etablissant rapidement dans le joint. 
Les conditions aux limites de turbulence sont les memes que celles utilisees precedem-
ment. 
3.2.2.2.1 Modelisation du reservoir en entree 
Les differentes geometries de reservoirs et les maillages utilises, ainsi que les resultats, 
sont donnes dans le Tableau 3.1. On utilise 2 geometries differentes : 
- Geometrie reservoir # 1 : la largeur et la hauteur du reservoir valent 10 fois le jeu 
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- Geometrie reservoir #2 : la largeur vaut 10 fois le jeu (3,81mm) et la hauteur 20 
fois le jeu (7,62mm). 
Pour le maillage uniforme, la taille des mailles dans la largeur du reservoir est le jeu 
divise par 10 (II = 0, 0381mm) et la taille des mailles dans la hauteur du reservoir est 
la meme que la taille des mailles dans la longueur du joint {lH = 0,1524mm). Pour le 
maillage parabolique, ces tallies correspondent aux tailles maximales et on prend des 
valeurs plus petites sur les parois de fagon a garantir un y+ inferieur a 2 partout : 
ImiriL = 0, 01mm est la distance du premier point a la paroi du mur reservoir et 
ImiriH = 0,001mm est la distance du premier point a la paroi du rotor. La maille a 
la paroi du rotor est plus petite que celle au niveau du mur reservoir car la rotation 
du rotor donne des y+ plus grands. 
De plus, on remarque que la zone de recirculation au niveau de la vena contracta n'est 
recouverte que par deux ou trois mailles. Les pertes etant importantes a ce niveau 
on maille plus finement l'entree du joint dans la Simulation # 1 : sur une distance de 
deux fois le jeu, les mailles dans la longueur du joint sont dix fois plus petites que 
dans le reste du joint. 
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Lorsque Ton modelise seulement le reservoir en entree, on impose la pression statique 
a l'entree du reservoir (avec la direction de l'ecoulement perpendiculaire a la face 
d'entree) et une pression moyenne statique nulle a la sortie du joint. On rapporte 
dans le Tableau 3.1 le debit dans le joint et la perte de charge (PdC) en entree du 
joint. On calcule cette derniere en considerant la difference de pression totale entre 
l'entree du reservoir et la section situee a deux fois le jeu de l'entree du joint, apres 
la vena contracta. La geometrie du joint n'a, comme prevu, que peu d'infiuence sur 
le resultat, puisque doubler la hauteur du reservoir (Simulations # 1 et #2) change 
moins le resultat que changer le maillage sur la meme geometrie. On observe que le 
maillage du reservoir a peu d'infiuence sur les valeurs du debit, mais plus sur la valeur 
de la perte de charge en entree du joint. Les pertes de charge en entree sont done 
faibles par rapport aux pertes de charge dans le joint, pour ce cas test. Au final, une 
hauteur et une largeur de reservoir valant dix fois le jeu, et le maillage parabolique 
raffine a l'entree du joint seront utilises pour la modelisation du joint en entree. 
3.2.2.2.2 Modelisation du reservoir en sortie 
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Outlet, reflux sur 30% 















Pour le reservoir de sortie, on utilise le maillage parabolique avec les memes para-
metres que pour l'etude du reservoir d'entree. La largeur du reservoir vaut toujours 
10 fois le jeu mais on augmente la hauteur car on obtient un reflux sur la face de 
sortie. Les differentes geometries de reservoirs utilisees, ainsi que les resultats, sont 
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FIGURE 3.5 Convergence des residus maximums pour la Simulation # 1 avec le reser-
voir en sortie. 
donnes dans le Tableau 3.2. Le reflux persiste pour les hauteurs de reservoir de vingt, 
quarante et cent fois le jeu, et on est oblige d'utiliser l'option Opening l pour la face 
de sortie, pour faire converger le calcul. Mais, meme avec l'option Opening, on observe 
que les residus oscillent autour des valeurs de residus max de 10~4 a l'etat converge, 
et la convergence est toujours lente pour toutes les simulations. Avec une hauteur de 
reservoir de 200 fois le jeu, le reflux en sortie finit par disparaitre mais la convergence 
est tres lente, le maximum des residus etant superieur a 3 • 10~4 apres 800 iterations. 
Ces problemes de convergence laissent penser que Ton est confronts a un probleme 
d'instationnarite en sortie : on observe en effet une faible oscillation du maximum des 
residus, a l'etat converge, sur la Figure 3.5, representant le graphe de convergence de 
la Simulation 1. 
Lorsque Ton modelise seulement le reservoir en sortie, on impose le debit massique a 
l'entree du joint, avec la direction de l'ecoulement perpendiculaire a la face d'entree, 
et une pression statique moyenne nulle a la sortie du reservoir, avec l'option « zero 
Mefinit une condition aux limites de face permeable, qui permet a l'ecoulement d'etre a la fois 
rentrant et sortant au niveau de cette face. 
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gradient » lorsque Ton utilise la condition aux limites de type Opening (lorsque le 
fluide rentre dans le domaine de calcul, la composante perpendiculaire a la face de 
sortie du gradient de la norme de la vitesse est nulle). Dans le Tableau 3.2, on rapporte 
la difference de pression statique entre l'entree du joint et la sortie du reservoir de 
sortie (APstat) et la perte de charge (PdC) en sortie du joint. La perte de charge en 
sortie du joint correspond a la difference de pression totale entre la sortie du joint 
et la sortie du reservoir. On remarque que malgre les difficultes de convergence, les 
resultats sont proches. Pour la suite on choisit la geometrie avec une hauteur de 40 
fois le jeu, en utilisant l'option Opening en sortie, car c'est celle qui contient le moins 
de noeuds et pour laquelle les residus maximum atteignent 10~4 sans osciller. 
3.2.3 Modelisation du montage experimental dans sa totalite 
On veut modeliser le plus fidelement possible le montage experimental pour estimer 
les pertes de charge a l'entree et a la sortie de maniere plus precise. Les valeurs des 
pertes de charge obtenues avec cette modelisation complete des reservoirs seront une 
reference pour la comparaison des autres estimations, obtenues en modelisant de fagon 
simplifiee les reservoirs et avec les formules analytiques. 
La modelisation des reservoirs au complet est faite a l'aide du schema de la Figure 3.2, 
representant la veine d'essai. On ne possede pas de cotes precises sur cette figure, et 
on choisit les dimensions des reservoirs en supposant que le dessin est a Pechelle. Le 
schema a la Figure 3.6 represente les reservoirs complets modelises, avec les dimensions 
choisies. On voit en particulier a quel endroit dans le reservoir on mesure la valeur 
de la pression lors du post-traitement. On observe d'ailleurs que cette pression est 
sensiblement la meme partout sur la paroi statique du reservoir. 
Sur la Figure 3.6, on represente aussi un detail du maillage a la sortie du joint droit. 
Le joint est maille de la meme fagon que precedemment, a ceci pres que la taille axiale 
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(dans la longueur du joint) d'arete des 50 premieres mailles a l'entree du joint est 10 
fois plus petite que dans le reste du joint, pour capter plus precisement ce qui se passe 
au niveau de la vena contracta. Le maillage fin du joint se prolonge dans le reservoir. 
On utilise done une distribution parabolique dans la hauteur du reservoir pour passer 
des petites tailles de mailles dans ce prolongement, aux plus grosses tailles de mailles 
dans le reste du reservoir. On utilise aussi une distribution parabolique a la surface du 
rotor, pour obtenir des valeurs de y+ inferieures surface, dans le reservoir. Ces 
petites valeurs de y+ sont necessaires pour predire de fagon precise l'entrainement du 
fluide dans le reservoir. La taille maximale des mailles dans le reservoir vaut 2 fois la 
taille des mailles dans la longueur du joint, et la distance entre la paroi du rotor et la 
premiere maille, dans le reservoir, est deux fois celle utilisee dans le joint. Au final, le 
maillage utilise est compose de plus d'un million et demi de noeuds (1678758) et de 
835736 hexaedres (contre 282428 noeuds avec la simulation simplifiee des reservoirs 
et 82012 noeuds sans aucune modelisation des reservoirs). Pour les conditions aux 
limites, on impose le debit en entree et une valeur arbitraire de 1 • 105 Pa pour la 
pression statique moyenne en sortie. 
3.2.3.1 Convergence du calcul numerique 
Pour le calcul numerique, on utilise dans un premier temps le meme pas de temps 
utilise dans le cas ou on ne modelisait pas les reservoirs (2 • 10~5s), car le calcul 
diverge avec un pas de temps plus grand. Les graphes a la Figure 3.7 presentent la 
convergence des maxima des residus, pour le calcul avec la Geometrie # 1 et le Point 
de fonctionnement # 1 du Tableau 4.1 (page 72) avec ce pas de temps, pour les 5000 
premieres iterations. La convergence obtenue est lente mais reguliere : les residus 
maximums atteignent 3 • 10~4 en 500 iterations, puis, a partir de la cinqcentieme 
iteration, la decroissance est tres faible. Apres 500 iterations, on observe que les valeurs 
maximales des residus, correspondant aux equations de conservation de la quantite de 
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FIGURE 3.6 Schema des reservoirs complets modelises, avec les dimensions utilisees 
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FIGURE 3.7 Convergence des residus maximums avec la modelisation des reservoirs 
au complet. 
mouvement dans les trois directions, se situent dans les reservoirs d'entree et de sortie, 
alors que les residus ont atteint 10~6 partout dans le joint. La Figure 3.8 represente 
revolution du champ de pression totale a la sortie du joint, pour plusieurs nombres 
d'iterations. On observe que la pression totale s'etablit doucement, et qu'apres 5000 
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iterations, le champ de pression totale n'est pas stabilise dans le reservoir de sortie. 
L'augmentation de la pression totale est due a l'augmentation de la vitesse azimuthale 
du fluide qui se propage tres lentement a l'interieur du reservoir. Apres les 5000 
premieres iterations, le calcul converge avec un pas de temps dix fois plus grand que 
le precedent (2 • 10~4s), ce qui accelere la convergence dans les reservoirs. De plus, 
apres 5000 iterations, il y a un reflux important sur plus de la moitie de la face de 
sortie, et on utilise done une face permeable en sortie (option Opening). 
Lorsqu'on continue le calcul, on observe que la pression statique que l'on mesure dans 
le reservoir diminue au fur et a mesure que la vitesse azimuthale s'etablit. Mais on a 
observe que l'ecoulement dans le joint est completement converge apres seulement 500 
iterations. De plus, on observe que seulement les pertes de charge dans le reservoir de 
sortie continuent d'evoluer, et comme la plus grande contribution a la perte de charge, 
qui a lieu dans le joint, n'evolue plus, la difference de pression entre les reservoirs 
n'augmente que de 3% pourcents entre la lOOOeme et la 24000eme iteration, pour 
laquelle la valeur de la pression est presque convergee. Cette difference, bien que 
non negligedable, est entre 5 et 10 fois plus faible que les pourcentages d'erreur que 
Ton obtient avec les resultats experimentaux (voir Tableau 3.5). Pour accelerer les 
prochains calculs, on n'executera done que les 2000 premieres iterations, en sachant 
que Ton sous-estime de quelques pourcents la valeur de la perte de charge dans le 
reservoir de sortie. 
On visualise le champ des vecteurs vitesse dans le plan de symetrie du joint a la 
Figure 3.9. A la sortie du joint, dans le reservoir de sortie, on observe bien les deux 
zones tourbillonaires de chaque cote de l'ecoulement de type «jet ». On note que les 
vitesses tangentielles au plan de symetrie du joint sont plus grandes dans le reservoir 
de sortie que dans le reservoir d'entree, car le fluide a ete accelere lors de son passage 
dans le joint. 
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FIGURE 3.8 Champ de pression totale a la sortie du joint, pour differents nombres 
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FIGURE 3.9 Champ de la vitesse tangentielle au plan de symetrie du joint, dans les 
reservoirs. 
57 
3.2.4 Comparaison des valeurs experimentales, analytiques et nume-
riques des pertes de charge 
3.2.4.1 Valeurs analytiques et numeriques avec modelisaton des reser-
voirs 
Nous allons maintenant comparer les estimations analytiques des pertes de charge, 
et celles calculees numeriquement en modelisant les reservoirs de fagon simplifiee, 
aux resultats des calculs modelisant les reservoirs dans leur totalite. La modelisation 
simplifiee des reservoirs retenue a ete decrite dans la Section 3.2.2 : la hauteur du 
reservoir en entree vaut 10 fois le jeu, celle du reservoir en sortie 40 fois le jeu, et 
on utilise une distribution parabolique pour le maillage dans le joint et dans les 
reservoirs. Pour les calculs numeriques, on impose le debit en entree et une pression 
statique moyenne nulle en sortie, avec l'option zero gradient sur la vitesse du fluide 
reentrant pour le reservoir simplifiee en sortie, la face de sortie etant permeable. Dans 
cette section, les estimations analytiques des pertes de charge dans les reservoirs sont 
calculees a partir des valeurs moyennes de vitesse resultant du calcul fait avec les 
reservoirs simplifies. 
Dans un premier temps, on considere le cas plus simple ou le rotor est immobile. On 
va ainsi comparer les pertes de charge obtenues numeriquement avec la modelisation 
simplifiee des reservoirs, sans rotation du rotor, aux estimations analytiques usuelles 
pour un retrecissement et un elargissement. On utilise la meme geometrie et le meme 
point de fonctionnement que precedemment, en enlevant la rotation. Meme sans la 
rotation, on observe que le reservoir en sortie ralentit la convergence. Les pertes de 
charge numeriques en entree et en sortie sont calculees en considerant la difference 
de pression totale entre les memes sections que celles utilisees a la Section 3.2.2. 
On observe que, en entree, la perte de charge analytique est 5% plus faible que la 
perte de charge numerique, et que, en sortie, elle est 2% plus faible. Ces pourcentages 
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d'erreur, obtenus pour le cas sans rotation, pour lequel l'estimation des pertes est 
precise, constituent une « precision de reference », qui nous permettra d'evaluer les 
ecarts que Ton obtiendra dans le cas plus complexe ou on modelise la rotation. 
On rajoute maintenant la rotation et on calcule les pertes de charge des trois fagons 
differentes, decrites dans les trois dernieres sections (Sections 3.2.1, 3.2.2 et 3.2.3), sur 
les quatre points de fonctionnement de la Geometrie # 1 , decrits dans le Tableau 4.1 
(page 72 au debut du Chapitre 4). Les resultats sont donnees dans le Tableau 3.3. 
On y rapporte les pertes de charge numeriques, avec les modelisations complete et 
simplifiee des reservoirs, et analytiques. Comme decrit a la Section 3.2.1, on calcule 
analytiquement les pertes de charge en sortie de deux manieres : l'une basee sur la 
vitesse axiale (PdC sortie anal. Vax dans le tableau) et l'autre sur la vitesse totale 
(PdC sortie anal. Vtot dans le tableau). 
En entree, on observe que les valeurs analytiques des pertes de charge sont de plus 
en plus elevees par rapport aux pertes de charge numeriques lorsque le rapport du 
nombre de Reynolds tangentiel sur le nombre de Reynolds axial ReT/ReAx aug-
mente. On peut penser que la rotation du rotor, entrainant le fluide avant son entree 
dans le reservoir, lui fournit de l'energie, reduisant ainsi la perte de charge a l'entree 
du joint. Le fait que, pour le Point de fonctionnement # 1 , on obtient en entree une 
perte de charge plus faible avec la rotation que sans, va dans ce sens. De plus, pour 
les Points de fonctionnement # 3 et #4, le resultat numerique obtenu en modelisant 
les reservoirs au complet indique que le fluide a gagne de l'energie lors de son entree 
dans le joint (valeur negative de la perte de charge dans le tableau). La modelisation 
simplifiee du reservoir surestime egalement la perte de charge en entree, par rapport 
a la modelisation complete. 
En sortie, les trois estimations differentes des pertes de charge sont toutes inferieures 
aux valeurs donnees par la modelisation complete des reservoirs. L'ecart des pertes de 
charge analytiques basees sur la vitesse axiale, avec les valeurs correspondant a la mo-
delisation complete des reservoirs, augmentent beaucoup avec le rapport ReT/ReAx. 
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Au contraire, les pertes de charge analytiques basees sur la vitesse totale restent tou-
jours tres proches des valeurs numeriques obtenues avec la modelisation complete des 
reservoirs. En particulier, les estimations analytiques des pertes de charge en sortie, 
basee sur la vitesse totale, sont plus proches des resultats obtenus en modelisant les 
reservoirs au complet, que ne le sont les resultats obtenus avec les reservoirs simplifies. 
TABLEAU 3.3 Comparaison des pertes de charge analytiques et numeriques a l'entree 
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- 2 1 % 
-25% 
-30% 
- 3 1 % 
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TABLEAU 3.4 Comparaison des pertes de charge a l'entree et a la sortie du joint, a la 





























Finalement, dans le Tableau 3.4, on rapporte la proportion des pertes de charge 
en entree et en sortie, calculees en modelisant les reservoirs au complet, dans la 
difference de pression entre les reservoirs. Les pertes de charge en entree representent 
une proportion assez faible (toujours inferieure a 10%), alors que les pertes de charge 
en sortie representent une part tres importante de la perte de charge totale dans le 
joint (jusqu'a plus de la moitiee). On note aussi que la proportion de la perte de 
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charge en sortie est de plus en plus grande lorsque le rapport ReT/ReAx augmente. 
La prediction precise des pertes de charge en sortie est done plus importante que celle 
des pertes de charge en entree. 
3.2.4.2 Comparaison des estimations de la perte de charge totale dans le 
joint, aux resultats experimentaux 
3.2.4.2.1 Avec rotation 
Le but de l'estimation analytique des pertes de charge est d'eviter la modelisation 
complete des reservoirs, en utilisant les corrections que Ton a decrites a la Sec-
tion 3.2.1. On simule done maintenant les quatre points de fonctionnement associes 
a la Geometrie # 1 (Tableau 4.1) sans modeliser les reservoirs, avec le meme Maillage 
parabolique # 1 du Tableau 2.2, et on calcule le gradient de pression avec les deux 
corrections. Dans le Tableau 3.5, on compare la difference de pression totale (APtot) 
obtenue avec la modelisation complete et simplifiee des reservoirs, ainsi que celle obte-
nue sans modeliser les reservoirs, en utilisant les deux corrections (basee sur la vitesse 
axiale Vax en sortie, et sur la vitesse totale en sortie Vtot), aux resultats experimentaux. 
On observe que la modelisation complete ou simplifiee des reservoirs n'ameliore pas la 
precision de la valeur numerique de la difference de pression totale, par rapport aux 
resultats experimentaux. On note cependant que les pourcentages correspondant a la 
modelisation complete des reservoirs, bien qu'assez eleves, sont groupes entre 15% et 
35%. Les ecarts obtenus avec les autres estimations, bien que parfois plus proches, pre-
sentent un etalement plus important. On discute dans la section suivante les causes 
probables de telles differences entre les resultats experimentaux et la modelisation 
complete des reservoirs. 
Pour les pertes de frottement, les valeurs numeriques sont tres inferieures aux valeurs 
experimentales et, comme attendu, les pertes de frottement sont plus faibles avec le 
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reservoir que sans, le fluide ayant une pre-rotation a l'entree du joint. Mais les ecarts 
entre les pertes de frottement, avec et sans la modelisation des reservoirs, sont faibles 
par rapport aux erreurs avec les resultats experimentaux. 
Finalement, comme modeliser les reservoirs de fagon simplifiee augmente le temps de 
calcul mais n'ameliore pas la precision, on choisit de modeliser seulement le joint dans 
la suite de l'etude. Dans le prochain chapitre, on compare le calcul CFD sans reservoir 
a un plus grand nombre de resultats experimentaux pour determiner quelle correction, 
des deux proposees, donne les resultats les plus proches des mesures experimentales. 
On comparera egalement les pertes de frottement numeriques et experimentales. 
TABLEAU 3.5 Comparaison des gradients de pression numeriques, obtenus avec et 





































3.2.4.2.2 Sans rotation 
A la Section 2.2.2, on a explique que Ton peut predire analytiquement de maniere 
precise la fuite dans une conduite annulaire, sans rotation des parois, avec le dia-
gramme de Moody. On a aussi mentionne, a la Section 3.2.1, qu'il existe une formule 
analytique precise qui estime les pertes de charge a l'entree et a la sortie du joint, 
lorsque Ton neglige la rotation. Aux Sections 2.2.2 et 3.2.4.1, on a vu que le calcul nu-
merique donne des resultats proches (ecart de 10% au maximum) de ces estimations 
analytiques. En laboratoire, des essais ont ete realises sans rotation du rotor, et on 
peut done comparer ces resultats experimentaux aux resultats analytiques et nume-
riques. En considerant la meme Geometrie # 1 que precedemment (Tableau 4.1 a la 
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page 72), on simule analytiquement et numeriquement les quatres points de fonction-
nement sans rotation, qui ont ete testes experimentalement. Le Tableau 3.6 detaille 
ces points de fonctionnement experimentaux, en notant A P la difference de pression 
entre les reservoirs, T la temperature moyenne de l'eau circulant dans le joint, et 
Re Ax le nombre de Reynolds axial. 
TABLEAU 3.6 Points de fonctionnement experimentaux des cas tests sans rotation sur 
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Dans le Tableau 3.7, on compare les valeurs experimentales et numeriques de la 
difference de pression entre les reservoirs, a la valeur analytique. La difference de 
pression analytique est la somme de la perte de charge dans le joint, calculee a l'aide 
du diagramme de Moody, en considerant 10~6m pour la rugosite des parois, et des 
pertes de charge en entree et en sortie, calculees comme a la Section 3.2.1. La valeur 
numerique correspond au resultat CFD du calcul sans les reservoirs, auquel on ajoute 
les pertes de charge analytique en entree et en sortie. 
Comme on l'a observe precedemment, le calcul numerique est proche des resultats 
analytiques. Par contre, les valeurs experimentales sont tres inferieures au resultat 
analytique, jusqu'a 35% plus petites. Meme en considerant le resultat analytique 
pour des parois lisses, la valeur experimentale de la difference de pression pour le 
Point de fonctionnement # 1 est toujours tres inferieure a la valeur analytique (30%). 
L'ecart pourrait provenir de pertes de charge differentes a l'entree et a la sortie du 
joint. Mais on note que la perte de charge analytique dans le joint seulement, donnee 
par le diagramme de Moody, est superieure a la difference de pression experimentale 
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entre les reservoirs, pour le Point de fonctionnement # 1 . 
TABLEAU 3.7 Comparaison des differences de pression experimentale et numerique, a 
la valeur analytique, pour les cas tests sans rotation sur la Geometrie 






















En considerant des resultats experimentaux sans rotation pour les Geometries #2 , 
# 3 et # 5 (Tableau 4.1 a la page 72), on fait la meme constatation : le resultat 
experimental est entre 12% et 23% plus faible que le resultat analytique. De plus, a la 
section precedente lors de la modelisation complete des reservoirs pour le joint avec 
la rotation , on a observe la meme tendance : dans le Tableau 3.5, la difference de 
pression experimentale entre les reservoirs est plus faible que le resultat numerique. 
Ainsi, avec ou sans la rotation, le fuite experimentale est superieure aux predictions 
analytiques et numeriques (de quelques dizaines de pourcents sur la valeur de la 
difference de pression). Un facteur qui pourrait expliquer cet ecart est l'excentricite : 
si le montage experimental possede un defaut d'excentricite, la fuite serait augmentee 
par rapport au cas ou le rotor est parfaitement centre. Or les resultats analytiques 
et numeriques utilisent l'hypothese d'un rotor centre. Mais l'excentricite n'a pas ete 
mesuree et nous ne possedons pas d'incertitude pour cette valeur. 
3.3 Imposition des conditions aux limites 
CFX11 propose differents choix de conditions aux limites pour les faces d'entree 
(Inlet), de sortie (Outlet) ou les faces permeables (Opening), a travers lesquelles 
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l'ecoulement peut avoir lieu dans les deux sens. On peut imposer un debit, une pression 
totale, ou une pression statique sur ces types de face. Si Ton impose le debit dans 
le joint, le resultat du calcul sera le gradient de pression entre les reservoirs. Au 
contraire, si Ton impose le gradient de pression, le resultat du calcul sera le debit. 
Dans les deux cas, le moment exerce par le fluide sur le rotor est aussi un resultat 
du calcul. Les conditions aux limites de pression sont plus realistes physiquement, 
car c'est la difference de pression entre les zones en amont et en aval de la roue qui 
cree l'ecoulement dans le joint. De plus, lors du processus de design de la turbine, 
on connait ce gradient de pression avant le calcul de l'efficacite energetique du joint, 
mais on ne connait pas le debit passant dans le joint. CFX11 nous permet d'imposer 
ces deux types de conditions aux limites mais la documentation de CFX11 (ANSYS 
(2005)) precise que les conditions aux limites de debit sont plus stables. 
On presente tout d'abord la formulation exacte des conditions aux limites de debit et 
de pression utilisees, puis on compare la convergence du calcul pour ces deux types 
de conditions aux limites. 
3.3.1 Conditions aux limites de debit 
Pour les conditions aux limites de debit, le debit massique est impose sur la face 
d'entree, avec la direction de l'ecoulement perpendiculaire a la face d'entree. Une 
pression statique nulle, ou la pression a la sortie du joint si elle est connue, est imposee 
sur la face de sortie. Dans le cas ou on ne modelise pas les reservoirs, on utilise les 
formulations analytiques des pertes en entree et en sortie du joint, presentees a la 
Section 3.2.1, lors du post-traitement, pour relier les pressions aux extremites du 
joint aux pressions dans les reservoirs. 
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3.3.2 Conditions aux limites de pression 
Pour les conditions aux limites de pression, on fixe les valeurs des pressions aux 
extremites du domaine de calcul. Si Ton modelise les reservoirs, il suffit d'imposer la 
difference de pression entre les reservoirs que l'on connait experimentalement. Si l'on 
ne modelise pas les reservoirs, il faut fixer les valeurs des pressions aux extremites 
du joint alors que l'on connait seulement les valeurs des pressions dans les reservoirs. 
A la Section 3.2.1, on a relie les valeurs des pressions dans les reservoirs a celles 
aux extremites du joint, en estimant les pertes energetiques en entree et en sortie 
du joint. Mais ces pertes energetiques dependent des valeurs moyennes de la vitesse 
dans le joint, valeurs inconnues avant le calcul. Mais CFX11 possede l'option adaptee. 
Lorsque l'on impose des conditions aux limites de pression sur une ouverture de type 
Opening, on peut specifier un coefficient de perte k a partir duquel la pression imposee 
est modifiee en tenant compte de la perte k^pU% avec Un la vitesse normale en tout 
point de la face. Par exemple, si en entree on impose une pression totale ptotspec avec 
un coefficient de perte k, la pression statique pstat imposee en tout point de la face 
est definie par la relation : ptotspec — \kpU^ = pstat + \pU^-
Ainsi, pour les conditions aux limites de pression, la pression totale avec un coefficient 
de perte k = 0.5 est imposee en entree, qui est modelisee par une face de type Opening. 
En sortie, pour la correction basee sur la vitesse axiale, on impose la pression totale 
avec un coefficient de perte k — 1, en utilisant une face de type Opening. Pour la 
correction basee sur la vitesse totale, cette option ne fonctionne pas, puisque la perte 
est calculee seulement a partir de la vitesse normale a la face. Mais il suffit d'imposer 
une pression statique nulle, ou la pression a la sortie du joint si elle est connue, puisque 
toute l'energie cinetique est dissipee dans le reservoir de sortie avec cette correction. 
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3.3.3 Conditions aux limites de turbulence 
Comme sur une geometrie realiste de joint, l'ecoulement est etabli dans une grande 
partie du joint (voir Section 2.2.2 au chapitre precedent), les conditions aux limites 
de turbulence ont peu d'influence sur le resultat. Par exemple, la variation du debit 
lorsque Ton decuple l'intensite turbulente (de 1% a 10%) est negligeable par rapport 
aux erreurs obtenues avec les resultats experimentaux. Cependant, on essaie quand 
meme de bien controler ces parametres. Dans la majorite des simulations, on observe 
que les conditions de turbulence de l'ecoulement etabli (au milieu du joint) sont : 
- Intensite turbulente entre 8% et 12% 
- Longueur de melange : la moitie du jeu 
Comme on n'a aucune information sur l'etat de turbulence du fluide a son entree 
dans le joint, on reutilise des valeurs similaires a celles de l'ecoulement etabli comme 
conditions aux limites de turbulence en entree : une intensite turbulente de 10% 
et une longueur de melange valant la moitie du jeu. Ce choix est conforte par le 
calcul numerique sur la Geometrie # 1 qui modelise les reservoirs au complet (voir 
Section 3.2.3) : en imposant une intensite de turbulence nulle a l'entree du reservoir, 
l'intensite mesuree a l'entree du joint est de 8%, et la longueur de melange de 0,12mm 
(alors que le jeu vaut 0,381mm pour la Geometrie #1). 
3.3.4 Comparaison de la convergence du calcul avec les conditions aux 
limites de debit et de pression 
On compare la convergence du calcul numerique sans modelisation des reservoirs avec 
les conditions aux limites de debit et de pression, en utilisant la meme geometrie, le 
meme point de fonctionnement experimental (Geometrie # 1 et Point de fonction-
nement # 1 du Tableau 4.1, page 72 au debut du Chapitre 4), et le meme maillage 
parabolique (Maillage # 1 du Tableau 2.2) que precedemment. Pour les conditions 
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aux limites de pression, on utilise la correction basee sur la vitesse totale en sortie. 
L'utilisation du coefficient de pertes en entree, avec les conditions aux limites de pres-
sion, ralentit la convergence, la pression devant s'adapter lorsque le debit s'etablit au 
cours du calcul. De plus, la pression statique et le debit massique dans la section, 
dont on observe revolution lors du calcul, ne sont converges que pour des valeurs 
maximales des residus de 10~6 (un ordre de grandeur plus petit que pour les condi-
tions aux limites de debit). La convergence doit done etre poussee plus loin et cela 
necessite beaucoup plus d'iterations que lorsque l'on utilise les conditions aux limites 
de debit. La Figure 3.10 permet de comparer la convergence des maxima des residus 
pour les calculs avec les conditions aux limites de debit et de pression. Les calculs sont 
arretes lorsque les valeurs monitorees sont convergees. Les oscillations observees sur 
la Figure 3.10(b), a la fin du calcul, sont dues a la precision numerique de la machine. 
Precedemment, le pas de temps etait calcule de maniere automatique par CFX11. 
Pour accelerer la convergence, on utilise un pas de temps quatre fois plus grand que 
l'estimation faite par CFX11 (Time Scale Factor = 4). Le calcul converge alors en 
200 iterations au lieu de 500. La Figure 3.11 represente revolution du maximum des 
residus pour les calculs avec les conditions aux limites de pression et avec les deux 
pas de temps differents : celui calcule par CFX11 (Time Scale Factor = 1) et un autre 
quatre fois plus grand (Time Scale Factor = 4). La Figure 3.12 represente revolution 
de la pression statique moyenne a l'entree du joint, et du debit massique dans la 
section de joint modelisee, pour ces deux pas de temps differents. Cette reduction du 
nombre d'iterations necessaires est utile a l'utilisation de la CFD dans un processus 
d'optimisation, qui necessite plusieurs calculs numeriques. 
D'autres tentatives pour accelerer la convergence ont ete essayees : 
Modeliser le reservoir de fagon simplifiee en entree ne permet pas de converger plus 
rapidement : la convergence est similaire au cas sans reservoir. 
- Utiliser le champ de vitesse correspondant a la solution exacte des equations de 
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FIGURE 3.10 Comparaison de la convergence des residus maximums avec les CL de 
debit et de pression. 
solution initiale du calcul en turbulent partout dans le joint, n'ameliore pas non 
plus la convergence. La solution theorique en laminaire est en fait plus eloignee de 
la solution du probleme reel turbulent que le champ nul en tout point (solution 
initiale utilisee par defaut par CFX11). 
3.4 Conclusions du chapitre 
Dans ce chapitre, on a fait l'experience de la difficulte qu'il y a a modeliser le mon-
tage experimental dans son ensemble. La modelisation des reservoirs au complet, en 
plus de donner un tres gros maillage de plus d'un million et demi de noeuds, pose 
le probleme des disparites d'echelle avec le choix du pas de temps. Le pas de temps 
doit etre suffisament petit pour que la resolution dans le joint soit stable, mais la 
convergence du calcul dans les reservoirs est alors tres lente, et un tres grand nombre 
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FIGURE 3.11 Evolution des residus maximums, avec les CL de pression et les deux 
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FIGURE 3.12 Evolution de la pression statique moyenne en entree et du debit dans la 
section, avec les CL de pression et les deux pas de temps. 
70 
Les resultats obtenus en modelisant les reservoirs au complet sont assez eloignes des 
resultats experimentaux pour la fuite : en imposant le debit, les differences de pres-
sion numeriques sont superieures de plusieurs dizaines de pourcents aux resultats 
experimentaux. De meme, la solution analytique qui existe pour le probleme du joint 
droit sans rotation, donne des differences de pression superieures aux resultats expe-
rimentaux pour le cas sans rotation. Ces differences pourraient s'expliquer par une 
excentricite non controllee du rotor lors des essais experimentaux, qui faciliterait la 
fuite dans le joint. 
Ainsi, on a observe que la modelisation des reservoirs, simplifiee ou non, ne permet 
pas de se rapprocher significativement des resultats experimentaux, et la modelisation 
stricte du joint donne des erreurs du meme ordre de grandeur, par rapport aux 
valeurs experimentales. On choisit done de ne modeliser que le joint, et d'estimer 
analytiquement les pertes de charge en entree et en sortie du joint, dans la suite de 
l'etude. De plus, on a vu qu'il est possible d'imposer des conditions aux limites de 
debit et de pression, qui prennent en compte les corrections analytiques en entree 
et a la sortie. Dans le chapitre suivant, on compare les deux corrections differentes 
proposees pour la perte de charge a la sortie du joint, en utilisant comme reference 
un plus grand nombre de resultats experimentaux de cas tests de joints droits. 
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CHAPITRE 4 
VALIDATION DU MODELE CFD 
Les joints droits ont fait l'objet d'une campagne d'essais chez AndritzVATech (voir 
Section 3.1 et rapports D.E.W. Vu (1976)) ainsi que l'objet d'une etude semi-
empirique (rapport D.E.W Vu (1978)a), dans les annees 70. De plus, les joints la-
byrinthe ont aussi fait l'objet d'une campagne d'essais (rapport D.E.W. Lang (1964)) 
ainsi que l'objet d'une etude semi-empirique (rapport D.E.W Vu (1978)b). On va 
utiliser les resultats disponibles pour la validation du modele CFD, en confrontant les 
resultats numeriques aux resultats experimentaux et semi-empiriques pour les joints 
droits et les joints labyrinthe. On pourra ainsi evaluer et verifier la precision de la 
CFD pour le calcul des performances energetiques d'un joint. 
4.1 Validation de la CFD pour les joints droits 
Pour fin de comparaison, on considere cinq geometries de joints droits, extraites du 
rapport D.E.W. Vu (1976), parmi toutes celles testees lors de la campagne d'essais 
sur les joints droits. Les jeux des geometries selectionnees varient entre 0, 381mm et 
0, 762mm. Pour chaque geometrie, on simule plusieurs points de fonctionnement, cor-
respondant a differentes valeurs pour le rapport du nombre de Reynolds tangentiel 
sur le nombre de Reynolds axial (ReT/ReAx), qui varie entre 1,5 et 5,5. Les geo-
metries et les points de fonctionnement de ces cas sont decrits au Tableau 4.1, ou 
Ton note AP la difference de pression mesuree entre les reservoirs, T la temperature 
moyenne mesuree dans le joint (a partir de laquelle sont calculees les proprietes phy-
siques de l'eau), f2 la vitesse de rotation, Re Ax et ReT les nombres de Reynolds axial 
et tangentiel, et finalement Ta le nombre de Taylor. 
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Tous les cas tests decrits dans ce tableau sont simules numeriquement avec le modele 
CFD presente au Chapitre 2, et sans modeliser les reservoirs. Rappelons que les 
proprietes physiques du fluide sont calculees a partir de la temperature moyenne 
de l'eau circulant dans le joint, temperature qui a ete mesuree experimentalement. 
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Pour les cinq geometries differentes, on utilise le meme maillage utilise precedemment 
(Maillage parabolique # 1 du Tableau 2.2). Ce maillage assure des valeurs moyennes 
de y+ inferieures a 2. Puisque la valeur du jeu varie mais que Ton garde le mSme 
nombre de mailles dans la largeur du jeu, la resolution du maillage est differente 
pour chaque geometrie. Cependant, l'influence de la resolution est faible et donne 
des ecarts negligeables par rapport aux erreurs que Ton obtient avec les resultats 
experimentaux. Par exemple, on a modifie le maillage de la Geometrie # 2 pour avoir 
la meme resolution qu'avec le Maillage parabolique # 1 (100 mailles dans la largeur) 
utilise sur la Geometrie # 1 . Le jeu etant deux fois plus grand, le nouveau maillage 
de la Geometrie #2 a deux fois plus de mailles dans largeur du jeu, soit 200 mailles. 
La difference relative entre les gradients de pression obtenus avec les deux resolutions 
de maillage sur la Geometrie #2 , avec le Point de fonctionnement # 1 et avec les 
conditions aux limites de debit, est inferieure a 1%. A l'echelle des erreurs du resultat 
numerique par rapport aux mesures experimentales (voir Tableau 4.2), cette erreur 
est bien negligeable. 
Dans un premier temps, on utilise les conditions aux limites de debit, pour comparer 
les deux estimations analytiques des pertes de charge en sortie du joint (voir Sec-
tion 3.2.1), que le calcul numerique utilise. A la lumiere de ces resultats, on utilisera 
ensuite les conditions aux limites de pression, avec la correction qui se sera averee la 
meilleure, pour comparer les resultats numeriques au programme semi-empirique. 
4.1.1 Comparaison des deux corrections estimant la perte de charge a la 
sortie du joint 
L'utilisation des conditions aux limites de debit nous permet de comparer facilement 
les deux corrections a la sortie : lors du post-traitement, le gradient de pression est 
calcule de deux manieres, en utilisant les deux corrections proposees au Chapitre 3.2.1, 
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pour estimer les pertes de charge a la sortie du joint. Les resultats sont donnes dans 
le Tableau 4.2. 
TABLEAU 4.2 Comparaison des resultats numeriques des calculs avec les CL de debit, 


































































































- 2 5 % 
- 2 5 % 
- 3 3 % 
-12% 
-26% 
- 3 3 % 
-32% 
-34% 
- 3 1 % 
-22% 
- 2 5 % 
2% 
55% 
La difference de pression calculee avec la correction basee sur la vitesse totale est 
generalement superieure aux resultats experimentaux : ceci est en accord avec le fait 
que cette correction surestime les pertes de charge en sortie (voir Section 3.2.4.1). La 
difference de pression calculee avec la correction basee sur la vitesse axiale est parfois 
superieure et parfois inferieure au resultat experimental. Sur la Figure 4.1, on repre-
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FIGURE 4.1 Comparaison des gradients de pression numeriques, calcules avec les CL 
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FIGURE 4.2 Comparaison des coefficients de debit numeriques, calcules avec les CL 
de debit et avec les deux corrections en sortie, en % des valeurs experi-
mentales. 
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classant les cas tests selon les rapports ReT/ReAx croissants. On observe que les re-
sultats avec la correction basee sur la vitesse totale sont moins etales que les resultats 
obtenus avec l'autre correction. En effet, lorsque le rapport ReT/ReAx augmente, les 
gradients de pression numeriques calcules avec la correction basee sur la vitesse axiale 
deviennent de plus en plus faibles par rapport aux resultats experimentaux. Pour les 
calculs aux Points de fonctionnement #4 et # 5 sur la Geometrie #2, correspondant 
a des valeurs elevees de ReT/ReAx (4,9 et 5,3), la difference de pression calculee avec 
cette correction est meme negative, ce qui signifie que le fluide a gagne de l'energie, 
entraine par le rotor lors de son passage dans le joint. 
Le moment calcule numeriquement est generalement inferieur a la valeur experimen-
tale, avec des erreurs comprises entre -12% et -33%, pour les calculs sur les Geometries 
# 1 , # 2 et # 3 . Mais on obtient des valeurs superieures aux resultats experimentaux 
pour les Geometries #4 et #5 . La temperature moyenne de l'eau dans le joint, pour 
le point de fonctionnement de la Geometrie #4, est faible (6 ° C) comparee aux autres 
temperatures de fonctionnement. Cette caracteristique particuliere pourrait expliquer 
que la valeur numerique du moment n'est pas plus faible que la valeur experimentale 
dans ce cas. Pour la Geometrie #5 , il n'y a pas de caracteristique particuliere qui la 
differencie des autres. 
On compare aussi les coefficients de debit numeriques et experimentaux. Le coeffi-
cient de debit Cd (« discharge coefficient » en anglais) est le rapport du debit dans 
le joint sur le debit ideal correspondant au gradient de pression aux bornes du joint : 
Ca = U/y/2pHs avec U la vitesse axiale moyenne et Hs la chute de pression dans 
le joint. A la Figure 4.2, on montre les erreurs en pourcentage entre les coefficients 
de debit numeriques et experimentaux, les differents cas test etant classes en ordre 
croissant du rapport ReT/ReAx. On observe bien entendu les meme tendances que 
sur la Figure 4.1 : en particulier, la meilleure performance de la correction basee sur 
la vitesse totale en sortie pour les valeurs de ReT/ReAx superieures a 3. 
Remarque : Les calculs sur la Geometrie # 3 donnent des erreurs plus importantes que 
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dans les autres cas, qui pourraient etre dues a de mauvaises mesures experimentales. 
Cependant, raeme pour les calculs sur la Geometrie #3 , la correction basee sur la 
vitesse totale donne de meilleurs resultats que la correction basee sur la vitesse axiale 
pour la prediction du debit. Finalement, sur les graphiques des Figures 4.1 et 4.2, on 
se permet de ne pas representer les resultats des calculs sur la Geometrie #3 , pour 
avoir une vision plus claire de la tendance generale observee. 
4.1.2 Comparaison des resultats numeriques et semi-empiriques aux re-
sultats experimentaux 
L'utilisation des conditions aux limites de pression permet de comparer la CFD au 
programme semi-empirique de prediction des performances d'un joint droit fourni 
par AndritzVATech (decrit a la Section 1.1.1), qui utilise seulement les conditions 
aux limites de pression. On reutilise done les memes geometries et points de fonc-
tionnement que precedemment, que Ton simule avec le programme semi-empirique, 
et numeriquement avec les conditions aux limites de pression. Numeriquement, on 
utilise les conditions aux limites de pression en prenant en compte la correction basee 
sur la vitesse totale a la sortie, car on a vu dans la Section precedente qu'elle donne 
des resultats moins etales par rapport aux resultats experimentaux. Les resultats des 
calculs CFD et semi-empiriques, valeurs de debit et pertes de frottement, sont donnes 
au Tableau 4.3. 
Le debit numerique est plus petit que le debit experimental, et done le joint est plus 
efficace numeriquement qu'experimentalement du point de vue de la fuite. Ceci est 
en accord avec les resultats de la section precedente : en utilisant les conditions aux 
limites de debit et la correction basee sur la vitesse totale en sortie, on obtenait des 
differences de pression numeriques superieures aux resultats experimentaux. Or, pour 
un meme debit, une difference de pression superieure signifie que le joint est plus effi-
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TABLEAU 4.3 Comparaison des resultats semi-empiriques et numeriques, avec CL de 
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cace du point de vue de la fuite. Lorsque Ton elimine les calculs sur la Geometrie # 3 , 
pour lesquels les erreurs sont plus importantes que dans les autres cas, l'erreur sur le 
debit est comprise dans l'intervalle [-20%; 3%] pour la CFD et [-18%; 28%] pour le 
programme semi-empirique. Bien que le resultat donne par la CFD soit souvent moins 
proche du resultat experimental que le resultat semi-empirique, il s'etale moins. 
Quant au moment exerce sur le rotor, les calculs semi-empiriques et numeriques 
donnent des valeurs inferieures aux valeurs experimentales (sauf pour le dernier cal-
cul) et les erreurs sont plus importantes que pour le debit. La plage des erreurs par 
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FIGURE 4.3 Comparaison des coefficients de debit et des pertes de frottement, semi-
empiriques et numeriques (calcules avec les CL de pression), en pourcen-
tages des resultats experimentaux. 
pour le programme semi-empirique, en eliminant le dernier calcul. On note aussi que 
la CFD donne, dans la plupart des cas, des resultats plus proches des resultats expe-
rimentaux que le programme semi-empirique. 
Sur les graphiques de la Figure 4.3, on visualise la repartition des erreurs des coef-
ficients de debit (voir definition a la section precedente) et des pertes de frottement 
numeriques et semi-empiriques, par rapport aux resultats experimentaux (comme 
dans la section precedente, on ne represente pas les resultats des calculs sur la Geo-
metric #3 , pour avoir une meilleure vision de la tendance generale). Pour le coefficient 
de debit, les valeurs numeriques et semi-empiriques sont proches pour les rapports 
ReT/ReAx inferieurs a 3, mais le resultat numerique est plus precis pour les rapports 
ReTIReAx plus grands. 
Remarque : Pour les calculs sur la Geometrie #3 , le programme semi-empirique et 
la CFD donnent tous deux une mauvaise estimation du debit. Les ecarts beaucoup 
plus importants obtenus avec cette geometrie, par rapport aux resultats obtenus avec 
les quatre autres geometries, pourraient etre dus a un phenomene de cavitation. En 
effet, le jeu est plus petit pour cette geometrie que pour les autres, et la vitesse dans 
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le joint etant done plus elevee, le risque de cavitation est plus important. Cependant, 
la solution semi-empirique et la solution numerique, lorsque Ton modelise le reservoir 
en entree de fagon simplifies, indiquent que la cavitation n'apparait pas. Une erreur 
plus grande des mesures experimentales effectuees sur la Geometrie # 3 pourrait aussi 
expliquer ces ecarts importants. 
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Finalement, dans le Tableau 4.4, on rapporte les pertes totales (somme de la perte 
de fuite et de la perte de frottement, homogene a une puissance) numeriques et semi-
empiriques, et l'erreur associee par rapport aux resultats experimentaux. Cette erreur 
est influences par l'erreur sur le debit et sur le moment. Pour tous les calculs, a 
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l'exception des calculs sur les Geometries # 3 et #5 , on sous-estime les pertes totales. 
La CFD donne generalement des valeurs plus proches des valeurs experimentales, 
car l'erreur sur le moment est plus faible numeriquement. La plage des erreurs par 
rapport aux resultats experimentaux est [-31%; -10%] pour la CFD et [-41%; -10%] 
pour le programme semi-empirique, en eliminant les calculs sur les Geometries # 3 et 
#5 . 
4.1.3 Analyse critique 
Les differences obtenues entre les resultats CFD et les resultats experimentaux 
peuvent paraitre importantes a premiere vue. Par exemple, on voit sur le gra-
phique 4.3(a) que les erreurs sur le coefficient de debit atteignent 20%, alors que 
l'incertitude experimentale sur cette valeur est seulement de 4%. Mais cette valeur 
de l'incertitude ne prend en compte que les incertitudes de mesure, et d'autres fac-
teurs, comme une excentricite non controller ou des effets dynamiques, affectent aussi 
peut-etre le resultat experimental. De plus, on note que les valeurs numeriques pour 
la perte de fuite sont proches des valeurs semi-empiriques donnees par le programme 
(voir Tableau 4.3 et Figure 4.3(a)), qui a ete correle a un grand nombre de resul-
tats experimentaux pour le calcul des pertes de fuite. Pour les rapports ReT/ReAx 
superieurs a 3, la CFD est plus precise que le programme semi-empirique, qui n'a 
peut-etre pas ete correle pour de grandes valeurs du rapport ReT/ReAx, qui sont 
moins courantes. Pour les valeurs des pertes de frottement, la Figure 4.3(b) montre 
que les valeurs numeriques sont plus proches des valeurs experimentales que ne le 
sont les valeurs semi-empiriques du programme, qui n 'a pas ete correle aux valeurs 
experimentales pour le calcul du moment exerce sur le rotor. Sur cette meme figure, 
on observe aussi que les valeurs numeriques du moment exerce sur le rotor sont infe-
rieures aux valeurs experimentales, ce qui peut s'expliquer par le fait que la rugosite 
n'est pas modelisee. 
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De plus, les resultats semi-empiriques du programme pour l'estimation de la fuite 
existent sous la forme d'un graphique adimensionnel. Ce graphique relie le gradient 
de pression adimensionnel (dont l'expression est : (jeu3AP)/(longueur /xu), ji et u 
etant la viscosite dynamique et cinematique de l'eau) au nombre de Reynolds axial 
pour plusieurs valeurs du nombre de Reynolds tangentiel. On y juxtapose les mesures 
experimentales (Figure 4.4) et les resultats numeriques (Figure 4.5(a) avec la correc-
tion basee sur la vitesse Vax et 4.5(b) avec la correction basee sur la vitesse Vtot) des 
cas tests simules dans les deux sections precedentes. Les nombres de Reynolds tangen-
tiels des cas simules etant compris entre 6 • 103 et 1, 8 • 104, les points correspondants 
aux cas que l'on a simules devraient se trouver au niveau ou au dessus de la courbe 
superieure en trait plein sur le graphique (qui represente le resultat semi-empirique 
pour un nombre de Reynolds tangentiel de 1,687 • 104). En comparant les graphes 
representant les resultats numeriques avec la correction basee sur la vitesse Vax et 








FIGURES 6 •' - 'CIWARISON BEIREEN'EXPEROTAL'LEAKAGE FLOW DATA " ' 
AND THEORETICAL CURVES V/S THE CORRECTED PRESSURE 
GRADIENT FOR DIFFERENT ROTATIONAL SPEEDS, 
•4^Teofi-#l,-#| 
X Geo: n #2 et 
3ef'#4| 
#5 : RdT > 10 
ReT "<t 10*" 
104 10
5 106 107 
Gradient de pression adimensionnel 
FIGURE 4.4 Mesures experimentales sur le graphe semi-empirique adimensionnel pour 
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FIGURE 4.5 Resultats numeriques sur le graphe semi-empirique adimensionnel pour 
la fuite (graphique extrait de Vu (1978)a). 
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see sur la vitesse Vtot permet de mieux suivre la courbe semi-empirique pour les plus 
faibles valeurs du nombre de Reynolds axial, c'est a dire quand le rapport ReT/ReAx 
est plus grand. La correction basee sur la vitesse Vtot donne done des resultats plus 
proches de la solution semi-empirique que la correction basee sur la vitesse Vax. 
De plus, on remarque que les resultats experimentaux sont plus eparpilles sur le 
graphique que les resultats numeriques avec la correction basee sur la vitesse Vtot, 
qui suivent assez bien une courbe imaginaire. Sur la Figure 4.4, on observe en effet 
que des points correspondant a des nombres de Reynolds tangentiels inferieurs a 104 
sont situes en dessous de la premiere ligne, correspondant au resultat semi-empirique 
pour le nombre de Reynolds tangentiel de 1,687 • 104. Ces points situes trop bas sur 
le graphique semi-empirique correspondent aux essais sur la Geometrie #3 , essais 
qui ont peut-etre souffert d'une perturbation, ce qui expliquerait l'ecart observe. Au 
contraire, pour le resultat numerique, on observe sur la Figure 4.5(b) que les points 
correspondant a des nombres de Reynolds inferieurs a 104 sont bien situes au dessus 
des points correspondant a des nombres de Reynolds superieurs a 104. 
En conclusion, bien que les ecarts entre les resultats numeriques et experimentaux 
soient importants, on constate que la CFD est plus precise que le programme semi-
empirique, en particulier pour les rapports ReT/ReAx eleves et pour le calcul du 
moment. Une meilleure precision des resultats numeriques, par rapport aux resultats 
experimentaux, pourrait etre obtenue en estimant plus precisement les pertes de 
charge dans les reservoirs et en utilisant un modele de rugosite adequat. 
4.1.4 Comparaison du modele numerique et semi-empirique sur des joints 
droits d'un prototype de roue 
Dans le paragraphe precedent, on a utilise des geometries de joints droits correspon-
dant a des modeles d'essai testes en laboratoire. On utilise dans ce paragraphe des 
85 
geometries reelles de joints droits, correspondant a un prototype de roue de l'installa-
tion Churchill Falls1. Puisque Ton ne possede pas de resultats experimentaux pour ces 
joints, on compare seulement le modele numerique au modele semi-empirique, pour 
verifier que Ton retrouve les memes tendances observees dans le paragraphe precedent 
avec les geometries d'essai. 
Les geometries des joints droits modelises, ainsi que les points de fonctionnement asso-
cies et le maillage parabolique utilise, sont decrits dans le Tableau 4.5 (la Section 2.3.2 
detaille la signification des parametres du maillage). On utilise deux valeurs differentes 
de jeu (0, 508mm et 1, 778mm), ainsi que plusieurs longueurs de joint. Quant au condi-
tions de fonctionnement, on ne connait que la difference de pression aux bornes du 
joint (AP), et le debit est inconnu. Pour les calculs numeriques, on reprend le meme 
modele CFD utilise precedemment, avec les conditions aux limites de pression. En 
sortie, on utilise la correction basee sur la vitesse totale (voir Section 3.3.2 pour plus 
de details sur les conditions aux limites), mais on choisit d'utiliser une autre geome-
tric de reservoir en entree du joint. On presente, dans un premier temps, la nouvelle 
modelisation du reservoir en entree. On etudie ensuite la cavitation, en comparant les 
criteres de prediction semi-empirique et numerique. Finalement, on compare la CFD 
et le programme semi-empirique pour la prediction des pertes energetiques. 
4.1.4.1 Modelisation d'un reservoir a l'entree de type RSS 
Dans le Chapitre 3, on a utilise une modelisation simplifiee des reservoirs en amont et 
en aval du montage experimental. Mais cette modelisation s'est averee trop eloignee 
de la realite pour pouvoir estimer de fagon precise les pertes de charge en amont 
et en aval du joint, et des corrections semi-empiriques ont ete utilisees a la place. 
xLes dimensions des joints de ce prototype, ainsi que les conditions de fonctionnement associees, 
ne correspondent pas exactement aux valeurs utilisees pour l'installation finale, mais sont des valeurs 
qui ont ete testees lors de l'etude de la roue. On ne possede pas les autres dimensions du prototype 
que celles fournies dans le Tableau 4.5 pour le joint. 
86 

































Point de fonctionnement 
Geom 
CF1 et CF2 
CF3, CF4 et CF5 


































Dans le cas des joints droits que Ton modelise maintenant, nous ne realisons pas de 
comparaison a des resultats experimentaux. On peut done modeliser les reservoirs de 
fagon differente, en s'inspirant de la configuration reelle de la partie en amont d'un 
joint dans un prototype de roue. On s'inspire done de la geometrie d'un « rotor side 
space » (RSS), partie en amont du joint d'une roue de turbine Francis, dont un schema 
est presente dans Particle Staubli et Bissig (2002). La Figure 4.6 montre la maniere 
dont on modelise le reservoir en amont. Deux parametres controlent la geometrie : la 
hauteur H et la largeur L. Varier ces parametres ne modifie pas significativement le 
resultat et, comme dans le cas des reservoirs simules a la Section 3.2.2, on utilise un 
reservoir de dimension de l'ordre de dix fois le jeu radial. 




FIGURE 4.6 Schema du reservoir de type RSS en amont du joint. 
car les pertes y sont negligeables, la plupart des pertes ayant lieu dans la vena 
contracta a l'entree du joint. La partie du reservoir situee dans le prolongement du 
joint, est maillee aussi finement que le joint lui-meme. On a done de petites valeurs 
de y+ sur la partie du rotor situee dans le reservoir, partie qui entraine le fluide en 
rotation avant son entree dans le joint. 
Pour les geometries modelisees, presentees au Tableau 4.5, la largeur et la hauteur 
du reservoir valent 10 fois le jeu (5mm pour les Geometries CF1 et CF2 et 18mm 
pour les Geometries CF3, CF4 et CF5) et la taille uniforme des mailles vaut 0,05mm 
dans la largeur du reservoir et 0,2mm dans la hauteur du reservoir. Comme on l'a 
mentionne a la Section 3.3, on impose la pression totale en entree sans coefficient de 
perte lorsque l'on modelise le reservoir, la perte ayant lieu dans le domaine de calcul. 
Nous modelisons seulement le reservoir en entree, car on a vu dans la Section 3.2.2 
que la convergence est mauvaise lorsque Ton utilise un reservoir a la sortie. La mo-
derat ion du reservoir en amont du joint permet d'obtenir des conditions aux limites 
en entree du joint plus realistes, puisque le fluide est deja en rotation lorsqu'il entre 
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dans le joint. En particulier, cette caracteristique de l'ecoulement reduit la valeur du 
moment exerce sur le rotor par rapport au cas sans reservoir (voir Tableau 4.7 a la 
Section 4.1.4.2.2). De plus, la presence du reservoir a l'entree du joint permet d'ob-
server numeriquement la vena contracta a l'entree du joint. On peut ainsi verifier que 
la cavitation n'apparait pas, en mesurant la pression minimale au niveau de la vena 
contracta et en la comparant a la pression de vapeur saturante. 
4.1.4.2 Comparaison des resultats semi-empiriques et numeriques 
4.1.4.2.1 Prediction de la cavitation 
Comme on l'a presents dans la revue de litterature au Chapitre 1.1.1, le programme 
semi-empirique pour les joints droits utilise un critere analytique pour predire s'il y 
a ou non cavitation dans la vena contracta a l'entree du joint. Numeriquement, on 
compare simplement la valeur de pression la plus faible dans le domaine a la pression 
de vapeur saturante, mais on observe en effet que la pression est minimale au niveau 
de la vena contracta a l'entree du joint, lorsqu'il y a cavitation. Ainsi, on compare dans 
le Tableau 4.6 les valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression minimale, qui 
se trouve a l'entree du joint. Ces pressions ont ete obtenues en considerant 310kPa 
comme valeur de la pression derriere la roue Churchill Falls (21,34 metres d'eau, 
auquel on ajoute la pression atmospherique comme dans le programme). On ne donne 
pas de resultats pour les Geometries CF1 et CF2 car la pression dans la vena contracta 
est superieure a la pression a la sortie du joint, et la cavitation ne peut done pas 
apparaitre pour ces cas la. On observe que les valeurs numeriques de la pression 
minimale dans la vena contracta sont inferieures aux valeurs semi-empiriques. 
Ceci s'explique par le fait que le programme semi-empirique verifie seulement si la 
cavitation apparait a l'interieur de la vena contracta. Or, on observe avec la simulation 
numerique que la pression est numeriquement plus faible dans la zone de recirculation 
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au niveau de la vena contracta, que dans la vena contracta elle-meme. La Figure 4.7 
represente la distribution numerique de la pression statique au niveau de la vena 
contracta, en ayant impose la pression statique moyenne nulle en sortie du joint. Le 
trait noir marque la limite entre la zone de recirculation et la vena contracta. On voit, 
avec l'aide de la legende, qu'il y a approximativement une difference de 600kPa entre 
la pression minimale dans le domaine (—1170kPa), situee juste au coin de l'entree du 
joint, et la pression minimale dans la vena contracta (—564kPa), au niveau du trait 
de separation entre la vena contracta et la zone de recirculation. 
TABLEAU 4.6 Valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression minimale a Ten-
tree du joint. 
Pmin dans le joint (kPa) 
Geom Numerique Semi-empirique 
CF3 -860 -690 
CF4 -414 -320 
CF5 -79 400 
La difference entre les valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression minimale 
dans le joint se situe entre lOOkPa et 400kPa. Ces ecarts sont bien du meme ordre de 
grandeur que la difference entre la pression numerique minimale dans la vena contracta 
et la pression numerique minimale dans la zone de recirculation, observee sur la 
Figure 4.7 (600kPa environ). Experimentalement, chez Andritz VAtech, l'apparition 
de la cavitation a ete observee alors que le programme semi-empirique ne la predisait 
pas encore. Les resultats numeriques concordent avec cette observation experimentale, 
et la difference de pression observee numeriquement entre la vena contracta et la zone 
de recirculation explique l'ecart entre l'experience et la prediction du programme 
semi-empirique. 
En considerant 2000Pa comme valeur de la pression de vapeur saturante pour l'eau 
a 16 ° C, on note que la CFD et le programme semi-empirique predisent tous les 
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FIGURE 4.7 Champ de pression au niveau de la vena contracta avec la Geometrie 
CF3, en imposant la pression statique moyenne nulle en sortie du joint. 
deux la cavitation pour les Geometries CF3 et CF4, mais seulement la CFD predit la 
cavitation pour la Geometrie CF5. Pour finir, notons que les Geometries CF1 et CF2, 
pour lesquelles il n'y a pas de cavitation, sont beaucoup plus efficaces energetiquement 
que les Geometries CF3, CF4 et CF5 (voir Tableau 4.7 presentant les pertes totales). 
Ainsi, dans cet exemple, la cavitation n'apparait pas pour le joint le plus efficace 
energetiquement. Mais on verra que, dans le cas des joints escalier, la cavitation 
apparait pour les geometries les plus efficaces energetiquement. Son apparition peut 
alors etre le facteur limitant a Poptimisation geometrique, et la prediction precise du 
phenomene sera done importante. 
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4.1.4.2.2 Prediction des pertes energetiques 
Les resultats numeriques et semi-empiriques pour la fuite et le moment sont donnes 
dans le Tableau 4.7. On retrouve bien les observations faites lors de la comparaison 
aux cas experimentaux : les valeurs semi-empiriques et numeriques de debit sont 
proches, alors que les valeurs des pertes de frottement different plus et sont toujours 
plus elevees numeriquement. Cependant, on observe que la difference entre les valeurs 
numeriques et semi-empiriques du moment est plus importante avec ces cinq joints 
droits de prototype de roue (jusqu'a plus de 100%) que pour les geometries testees 
en laboratoire (difference de 50% au maximum). 
Lorsque Ton modelise le reservoir en entree, on observe que le debit est plus grand, 
par rapport au cas sans reservoir. On observe que les differences ne depassent pas 10% 
de la valeur absolue du debit. Comme on l'a deja mentionne a la Section 3.2.4.1, cela 
s'explique par le fait que la rotation du rotor fournit de l'energie au fluide avant son 
entree dans le joint, ce qui reduit la perte de charge a l'entree. De plus, le frottement 
numerique est plus faible avec le reservoir que sans reservoir, puisque le fluide est 
deja en rotation lorsqu'il rentre dans le joint, et les differences entre les pertes de 
frottement numeriques avec et sans reservoir sont faibles, comparees aux differences 
avec les pertes de frottement semi-empiriques. 
4.2 Validation de la CFD pour les joints labyrinthe 
La Figure 1(b) en introduction presente le schema de la geometrie d'un joint labyrinthe 
avec une seule cavite. Dans ce type de joint, on distingue la cavite de la partie 
inter-cavite (morceaux de joints droits entre les cavites). Dans les annees 60 et 70, 
les joints labyrinthe ont fait l'objet d'une campagne d'essais chez AndritzVATech 
(rapport D.E.W. Lang (1964)) ainsi que l'objet d'une etude semi-empirique (rapport 
D.E.W Vu (1978)b). Dans cette partie, on confronte la CFD sur un joint labyrinthe, 
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TABLEAU 4.7 Comparaison des resultats semi-empiriques et numeriques pour la fuite 
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aux resultats experimentaux et semi-empiriques, sur deux geometries differentes. 
4.2.1 Essais sur les joints labyrinthe 
La campagne d'essais sur les joints labyrinthe (voir Vu (1978)b) a ete faite avec diffe-
rents parametres geometriques et differentes conditions de fonctionnement, comme le 
jeu radial, compris entre 0, 635mm et 2, 54mm (0,025in a 0, lin), la longueur du joint, 
comprise entre 101,6mm et 203,2mm (4in a 8in), la chute de pression et la vitesse 
de rotation du disque (comprise entre Orpm et 1200rpm). Le rayon du disque vaut 
environ 230mm et toutes les geometries testees ne possedent qu'une seule cavite. Les 
resultats concernant la fuite pour les vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm sont 
presentes sous forme d'un graphe adimensionnel reliant la difference de pression et le 
debit. Par contre, on n'a pas de resultats concernant les pertes de frottement et on 
ne pourra done pas les comparer. 
On confronte la CFD sur un joint labyrinthe aux resultats semi-empiriques et experi-
mentaux pour deux geometries : la Geometrie # 1 , correspondant au cas test 1805 et la 
Geometrie #2 , correspondant au cas test 1919, dans le rapport Vu (1978)b. Ces deux 
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geometries et les points de fonctionnement associes sont decrits dans le Tableau 4.8 
(les abreviations utilisees dans le tableau sont detaillees a la Section 4.1). Pour chaque 
vitesse de rotation, on simule numeriquement 5 points de fonctionnement differents, 
situes a l'interieur de la plage de fonctionnement experimental decrite dans le tableau. 
4.2.2 Simulation numerique pour un joint labyrinthe 
On reprend le modele CFD presente au Chapitre 2, avec les conditions aux limites 
presentees au Chapitre 3. Comme dans le cas du joint droit, on ne modelise pas 
les reservoirs en amont et en aval du joint, et on utilise les corrections estimant les 
pertes de charge en entree et en sortie du joint (voir Section 3.2.1). De plus, on doit 
s'assurer que le maillage est suffisament fin aux parois (y+<2). La Figure 4.8 presente 
le schema de la geometrie d'un joint labyrinthe avec une seule cavite, ainsi qu'un detail 
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FIGURE 4.8 Schema de la geometrie d'un joint labyrinthe avec une cavite, avec un 
detail du maillage. 
On maille les zones entre les cavites de la meme maniere qu'un joint droit, en utilisant 
une distribution parabolique. En effet, on a vu lors du test du maillage pour le joint 
droit, que cette derniere permettait de maintenir les valeurs de y+ en dessous de 2, 
tout en limitant le nombre total de mailles, et que l'on obtenait une bonne convergence 
du calcul. On utilise done aussi des distributions paraboliques pour le maillage de la 
cavite, avec la meme valeur sur toutes les parois (rotor et stator) pour la distance 
de la premiere maille a la paroi. L'utilisation d'une distribution parabolique dans la 
largeur de la cavite cree un saut brutal de la taille des mailles dans la direction axiale 
a l'entree de la cavite : les rapports de taille a ce niveau sont de 200, avec les maillages 
utilises dans la suite, mais cela ne gene pas la convergence. De plus, on specifie la 
taille maximale des mailles dans la largeur et la hauteur de la cavite et l'extrusion 
est controlee par les memes parametres que pour le joint droit. Les parametres pour 
le maillage du joint labyrinthe sont done les suivants : 
distance de la premiere maille a la paroi pour le controle du y+ 
- nombre de mailles dans la largeur du jeu 
- taille d'arete dans la longueur du jeu 
- tailles maximales des mailles dans la largeur et dans la hauteur de la cavite 
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- angle d'extrusion et nombre de mailles a extruder dans cette portion d'angle 
Le Tableau 4.9 presente le maillage parabolique utilise avec chaque geometrie. Les 
notations utilisees pour designer les parametres du maillage sont les memes que celles 
utilisees dans le Tableau 2.2 du Chapitre 2 a la page 31. De plus, on note respective-
ment Liarg et Lhaut, l
a taille maximale des mailles dans la largeur et dans la hauteur 
de la cavite. Ces maillages donnent des valeurs de y+ inferieures a 2 pour tous les 
points de fonctionnement simules. 


































4.2.2.1 Etude de la convergence du calcul 
Comme on le voit sur la Figure 4.9(a), le calcul numerique, avec les conditions aux 
limites de debit, converge plus lentement et de fagon moins reguliere que dans le cas 
du joint droit (voir Figure 2.4 a la page 33 pour le graphe de convergence d'un calcul 
sur un joint droit). Cela semble logique puisque l'ecoulement est plus complexe, avec 
la zone de recirculation dans la cavite. En augmentant le pas de temps calcule auto-
matiquement par CFX11 (on choisit un TimeScaleFactor entre 2 et 4) pour accelerer 
la convergence, 200 a 300 iterations sont necessaires pour obtenir une difference de 
pression convergee et les maxima des residus inferieurs a 104. On remarque aussi, 
comme dans le cas du joint droit, que la convergence est moins bonne avec les condi-
tions aux limites de pression qu'avec les conditions aux limites de debit : on observe 
des oscillations plus fortes et la convergence est plus lente. 
De plus, on note une legere oscillation de la difference de pression ou du debit lorsque 
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Navier-Stokes 
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(b) Difference de pression 
FIGURE 4.9 Convergence du calcul sur la Geometrie # 1 avec les CL de debit, un 
Reynolds axial de 4900 et la vitesse de rotation 600 rpm. 
Ton utilise les conditions aux limites de debit ou de pression, respectivement (voir 
Figure 4.9(b)). Ces oscillations pourraient etre dues a une instationnarite causee par 
l'apparition de vortex de Taylor, qui se deplacent dans la longueur du joint, entraines 
par l'ecoulement axial. En effet, sur la Figure 4.10, on observe que certains points de 
fonctionnement simules sont proches, ou meme a l'interieur, de la zone de formation 
des vortex de Taylor. 
Pour verifier que le modele CFD utilise peut capter les vortex de Taylor, on simule un 
ecoulement de Couette en gardant la meme geometrie et en supprimant l'ecoulement 
axial et done l'instationnarite. Les points simules se trouvent alors sur l'axe des abs-
cisses sur le graphe de la Figure 4.10, et done largement a l'interieur du domaine de 
formation des vortex de Taylor, pour les deux vitesses de rotation du rotor (600rpm 
et 1200rpm). L'analyse des resultats numeriques montre que les vortex apparaissent a 
la fois dans la cavite et dans la partie inter-cavite : sur la Figure 4.11, qui represente 
le champ des vecteurs vitesse dans le plan de symetrie, on observe deux vortex de 
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FIGURE 4.10 Position des calculs numeriques avec les CL de pression sur la Geometrie 
# 1 , avec les deux vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm, sur le graphe 








FIGURE 4.11 Champ de vitesse dans la cavite de la Geometrie # 1 pour l'ecoulement 
de Couette a 600rpm. 
4.2.2.2 Etude de la turbulence 
Les conditions aux limites de turbulence ont une influence limitee : entre des valeurs 
d'intensite de turbulence en entree de 1% et 10%, l'erreur du debit par rapport au 
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resultat experimental varie seulement de 2%, lorsque Ton utilise les conditions aux 
limites de pression. Cette influence serait encore plus faible sur plusieurs cavites. 
De plus, en utilisant les conditions aux limites de debit et une rotation de 600rpm, 
on a mesure les valeurs moyennes de la turbulence dans la partie intercavite et dans 
la cavite pour cinq points de fonctionnement avec la Geometrie # 1 , pour lesquels le 
nombre de Reynolds est compris entre 2500 et 15000 : 
- Intercavite avant la sortie du joint: Intensite^: 7% et Longueur de melanges 0.3mm 
(la moitie du jeu). 
- Milieu de la cavite : Intensity varie entre 10% et 20% et la longueur de melange 
varie entre 1mm et 0, 7mm. 
Numeriquement, la turbulence est done plus forte dans la cavite que dans les parties 
intercavites et on retrouve les memes ordres de grandeur des quantites turbulentes 
dans Pinter-cavite que dans le joint droit. 
4.2.2.3 Influence de la rotation 
On observe sur le graphe adimensionnel des Figures 4.12(a) et 4.13(a) que le joint est 
plus efficace du point de vue de la fuite pour la vitesse de rotation 1200rpm que pour 
la vitesse 600rpm, car le debit est plus faible pour une meme difference de pression. On 
note egalement que cette tendance s'attenue lorsque la chute de pression augmente. 
On a aussi simule l'ecoulement axial sans la rotation et avec les conditions aux limites 
de debit, et on observe bien que la chute de pression est plus faible que lorsque Ton 
modelise la rotation. 
Ces observations sont coherentes avec les resultats experimentaux de Waschka et al. 
(1992) sur l'influence de la vitesse de rotation dans des joints labyrinthe. Les auteurs 
observent en effet une diminution du coefficient de debit lorsqu'ils augmentent la 
vitesse de rotation, en imposant la meme difference de pression, pour des nombres de 
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Chute ^/pied Chute \jyied 
(a) Geometrie 1 (b) Geometrie 2 
FIGURE 4.12 Comparaison des corrections sur les Geometries # 1 et #2 , avec la vitesse 
de rotation de 600rpm et les conditions aux limites de debit (graphes 
adimensionnels extrait de Vu (1978)b). 
Reynolds axiaux entre 103 et 104. Au dessus de 104, la difference est negligeable, ce 
qui est observe avec la Geometrie #2 (voir graphe adimensionnel 4.13(b)). 
4.2.3 Comparaison de la CFD sur un joint labyrinthe aux resultats ex-
perimentaux et semi-empiriques 
On simule plusieurs points de fonctionnement pour chaque geometrie, pour decrire les 
courbes adimensionnelles correspondantes fournies dans le rapport Vu (1978)b. Ces 
courbes relient la difference de pression (chute en \J-pied en abscisse) au coefficient de 
debit Cd (ou « discharge coefficient » en ordonne) defini par : d = {U/{2gHs))
1/2 avec 
U la vitesse axiale moyenne et Hs la chute correspondant a la difference de pression 
entre les extremites du joint. Les resultats sont donnes pour les vitesses de rotation 
600 et 1200 rpm. Les calculs numeriques sont realises avec les maillages decrits dans 
le Tableau 4.9, et les deux types de conditions aux limites (debit et pression) sont 
utilises. 
Sur les graphiques de la Figure 4.12, on compare les deux corrections proposees au 
Chapitre 3.2.1, qui estiment les pertes de charge en entree et en sortie du joint, en 
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Chute v'paed Chute y/picd 
(a) Geometrie 1 (b) Geometrie 2 
FIGURE 4.13 Resultats numeriques, avec la correction basee sur Vtot, superposes au 
graphe adimensionnel representant les resultats experimentaux et semi-
empiriques, pour les Geometries # 1 et #2 (graphes adimensionnels ex-
trait de Vu (1978)b). 
utilisant les resultats des simulations avec la vitesse de rotation 600rpm et avec les 
conditions aux limites de debit. Comme on l'avait remarque pour les joints droits, la 
correction qui utilise la vitesse axiale pour le calcul des pertes de charge en sortie, ne 
donne pas de bons resultats a basse chute de pression, lorsque la vitesse axiale est 
faible par rapport a la vitesse tangentielle (rapport ReT/ReAx important). Alors que 
les courbes correspondant au resultat sans correction et a ceux avec la correction basee 
sur la vitesse totale, epousent la forme des courbes experimentales et semi-empiriques, 
meme si elles sont en dessous, la forme de la courbe associee a la correction basee sur 
la vitesse axiale est en effet differente au niveau des plus basses chutes de pression. 
On remarque aussi que, pour la Geometrie #2 , les pertes de fuite sans correction sont 
superieures aux resultats experimentaux (debit plus important pour une meme diffe-
rence de pression), alors qu'avec la correction basee sur la vitesse totale, on predit, 
comme pour la Geometrie # 1 , une perte de fuite inferieure. 
De plus, les resultats numeriques utilisant la correction basee sur la vitesse totale, 
obtenus avec les vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm et les conditions aux limites 
de debit et de pression, sont representes sur les graphiques de la Figure 4.13. On ob-
101 
serve que le calcul numerique est moins precis que le resultat donne par le programme 
semi-empirique pour la Geometrie # 1 , mais plus precis pour la Geometrie #2 . Dans 
les deux cas, la forme des courbes est bien conservee. On remarque aussi que les points 
correspondant aux calculs avec les conditions aux limites de debit et de pression, pour 
la meme vitesse de rotation, decrivent une meme courbe imaginaire. Cela montre que 
les deux types de conditions aux limites sont bien coherents et decrivent bien le meme 
probleme. 
En conclusion, comme dans le cas des joints droits, on observe que la solution nume-
rique est plus ou moins precise que la solution semi-empirique pour la prediction de 
la fuite, dependemment du cas considere. La fagon d'estimer les pertes de charge en 
entree et en sortie a une influence importante. Par exemple, la courbe experimental 
est encadree par les courbes numeriques obtenues sans correction et avec la correction 
basee sur la vitesse totale en sortie dans le cas de la Geometrie #2 . 
Sur les graphes de la Figure 4.13, on peut estimer grossierement que l'erreur pour 
le coefficient de debit est de l'ordre de 20%-30% pour la Geometrie # 1 et de moins 
10% pour la Geometrie #2. Ces pourcentages d'erreur sont de l'ordre de grandeur de 
ceux obtenus lors de la comparaison sur les joints droits. On ne peut comparer les 
valeurs des pertes de frottement car on ne possede pas de resultats experimentaux ou 
semi-empiriques concernant le moment exerce sur le rotor. 
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CHAPITRE 5 
APPLICATION 1 : VALIDATION D'UNE SOLUTION 
SEMI-EMPIRIQUE POUR LES JOINTS ESCALIER 
Pour les joints escalier, nous ne possedons pas de resultats experimentaux ni de 
programme semi-empirique. On va reprendre le programme semi-empirique simulant 
un joint droit et l'adapter a une geometrie de joint escalier. Le modele CFD, qui a ete 
valide sur les joints droits et les joints labyrinthe, sera adapte au cas des joints escalier, 
et les resultats numeriques de la CFD serviront de reference pour evaluer la precision 
de la solution semi-empirique proposee. La solution semi-empirique sera confrontee 
a la CFD sur des geometries d'essai de joints escalier fournies par Andritz VATech, 
dont on ne possede malheureusement pas les resultats experimentaux associes, et des 
geometries de joint escalier de prototypes de roues, extrapolees a partir de geometries 
de joints droits. 
5.1 Simulation numerique pour un joint escalier 
On reprend le modele CFD presente au Chapitre 2, avec les conditions aux limites 
presentees au Chapitre 3. En particulier, lorsque Ton ne modelise pas les reservoirs, 
on utilise les corrections estimant les pertes de charge en entree et en sortie du joint 
presentees a la Section 3.2.1. De plus, on doit s'assurer que le maillage est suffisament 
fin aux parois (y+<2). La Figure 5.1 presente le schema de la geometrie d'un joint 
escalier avec deux marches, ainsi qu'un detail du maillage utilise au niveau du coude. 
Avec la modelisation utilisee, les parametres geometriques d'un joint escalier sont le 
nombre de marche, la hauteur et la largeur des marches, le jeu radial et le jeu axial 
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FIGURE 5.1 Schema de la geometrie d'un joint escalier avec deux marches, avec un 
detail du maillage. 
laboratoire qui nous ont ete fournies par Andritz VATech. 
Dans la Section 4.1.4, au chapitre precedent, on a modelise le reservoir en amont 
du joint d'une fagon plus proche des conditions de fonctionnement reelles, que la 
modelisation approximant le montage experimental. On reutilise ici cette modelisation 
(voir Section 4.1.4.1 pour les details) pour modeliser le reservoir en entree du joint 
escalier. 
Pour le maillage, on utilise une distribution parabolique dans la largeur du jeu, de 
maniere a pouvoir obtenir des valeurs de y+ inferieures a 2 avec un nombre raisonnable 
de points dans la largeur du jeu (de 30 a 100). Les deux parametres controlant le 
maillage dans le jeu radial, et definissant la fonction de concentration, sont la distance 
de la premiere maille a la paroi et le nombre total de mailles. Dans la largeur du jeu 
axial, on utilise egalement une distribution parabolique et le maillage est defini par la 
distance de la premiere maille a la paroi ainsi que la taille maximale de maille, situee 
au milieu du jeu, qui est prise egale a la taille maximale de maille dans la largeur du 
jeu radial. 
Les mailles sont beaucoup plus grandes dans le sens de l'ecoulement : on utilise des 
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rapports jusqu'a 200 entre les mailles axiales et la plus petite maille dans la largeur 
du jeu. Cependant, au niveau des coudes, les mailles axiales ont la meme taille que la 
premiere maille a la paroi, de maniere a eviter de trop grands rapports de volume de 
maille et a bien capter ce qui se passe dans les coudes, ou les pertes sont importantes. 
Pour ce faire, on utilise une distribution parabolique dans le sens de l'ecoulement, 
distribution controlee par les deux parametres suivant : taille de la plus petite maille 
et de la plus grande maille. 
En resume les parametres du maillage sont les suivants : distance de la premiere 
maille a la paroi pour le controle du y+, nombre de mailles dans la largeur du jeu 
radial, taille maximale de maille dans le sens de l'ecoulement, et angle d'extrusion et 
nombre de mailles a extruder dans cette portion d'angle. On rappelle qu'en pratique 
on extrude seulement une maille dans la direction azimutale. 
5.2 Programme semi-empirique 
Pour developper une solution semi-empirique capable d'estimer les pertes de fuite et 
de frottement dans un joint escalier, on simplifie le probleme en considerant que le 
joint escalier est un enchainement de joints droits. Ce decoupage permet de reutiliser 
la solution semi-empirique pour un joint droit. Mais des modifications sont necessaires 
car les morceaux de joint droit representes horizontalement sur la Figure 5.1 ne sont 
pas analogues a ceux traites dans le programme initial, puisque l'ecoulement ne se fait 
pas parallelement a l'axe de rotation. De plus, il faut tenir compte des coudes entre 
les morceaux de joint droit, qui generent aussi des pertes de charge importantes. 
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5.2.1 Calcul du debit 
En se basant sur le decoupage du joint escalier en morceaux de joints droits, on peut 
considerer plusieurs contributions a la perte de charge (PdC) dans differentes parties 
du joint escalier : 
- dans les morceaux de joint droit. 
- a Pentree et a la sortie du joint. 
pertes induites par les virages a 90 degres au niveau des coudes. 
- pertes induites par les retrecissements et les elargissements au niveau des coudes, 
le jeu axial etant plus large que le jeu radial. 
On presente ci-dessous differentes formulations pour estimer chacune de ces contri-
butions. On teste ces differentes formules dans la Section 5.3.3.1, en confrontant le 
resultat semi-empirique au resultat numerique pour la perte de fuite. 
5.2.1.1 Pertes de charge dans les morceaux de joint droit 
Sur chaque morceau de joint droit, on calcule les pertes de charge avec la solution 
semi-empirique deja utilisee pour les joints droits. On traite les morceaux de joint 
droit representes horizontalement sur la Figure 5.1 de la meme fagon que les morceaux 
verticaux, en considerant le rayon moyen sur ces parties. De plus, dans le programme 
semi-empirique pour les joints droits, une correction sur la perte de charge est utilisee 
pour tenir compte des effets inertiels, les termes de convection des equations de Navier-
Stokes etant negliges dans l'analyse semi-empirique implementee dans le programme. 
Cette correction a ete calculee par correlation avec des resultats experimentaux et 
vaut 
-*»• jointDroit T^P^ ) 
ou U est la vitesse axiale moyenne et KjointDroit = 0.18633i?eAx
01807. 
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D'apres la documentation (Vu (1978)a), cette correlation inclue les pertes a l'entree 
du joint, qui correspondent a un retrecissement avec un rapport infini de section, pour 
lequel k = 0.5. On retranche done ce facteur pour tous les morceaux de joint sauf le 
premier. 
5.2.1.2 Pertes de charge aux changements de section 
Les valeurs usuelles des pertes de charge pour un retrecissement ou un elargissement 
correspondent a K \pU2 ou U est la vitesse axiale moyenne dans la conduite de plus 
faible section et avec : 
- Kretr, = 0.42(1 — A2/A1) pour un retrecissement. La plupart des pertes de charge 
se font en aval du retrecissement dans la zone de recirculation au niveau de la vena 
contracta. 
~ Keiar. = (1 — Ai/A2)
2 pour un elargissement. Les pertes de charge ont lieu apres 
l'elargissement. 
Ai represente l'aire de la section en amont de l'elargissement ou du retrecissement et 
A-i represente l'aire de la section en aval. 
5.2.1.3 Pertes de charge dans les coudes 
Une formule, obtenue en interpollant des resultats experimentaux (Ito (I960)) et 
exposee dans White (1999), estime les pertes de charge au niveau d'un virage a 90 
degres dans un tuyau de section circulaire : 
1 /R\°'M /R\~1'96 
Kcoudel -pU
2, avec Kcoudel = 0.338a I - \ Re^
0'17, oil a = 0,95 + 4,42 I - J 
Les parametres de cette formule sont le diametre du tuyau d, le rayon du coude R, et le 
nombre de Reynolds de l'ecoulement base sur le diametre du tuyau Rep. L'observation 
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de l'ecoulement correspondant aux resultats des simulations numeriques effectuees 
nous conduit a estimer ces parametres selon : 
- Pour le coude a la sortie des morceaux verticaux de joint droit, le diametre du 
tuyau est le jeu radial et le rayon du coude est le jeu axial. 
- Pour le coude a l'entree des morceaux verticaux de joint droit, on considere le virage 
comme deux moities de coude : un demi coude avec le jeu axial pour le diametre du 
tuyau et le rayon du coude et l'autre demi coude avec le jeu radial pour le diametre 
du tuyau et le rayon du coude. 
Les limites de l'application de cette formule est qu'elle s'applique a un ecoulement 
dans un coude courbe de section circulaire pour des nombres de Reynolds eleves 
(105). Or, dans notre cas, la conduite est « annulaire », le coude est a angle droit 
et les nombre de Reynolds axiaux sont de l'ordre de 103. Cependant Crawford et al. 
(2007) mentionne que certaines formules estimant les pertes de charge dans des coudes 
de sections circulaires sont valables pour des nombres de Reynolds de l'ordre de 103. 
Dans le livre Munson et al. (1998), il existe aussi une estimation des pertes de charge 
dans un coude presentant un angle a 90 degres, pour une conduite de section quel-
conque : Kcoude2 \pU
2, avec Kcoude2 = 1> 1- Le coefficient ne depend pas du nombre 
de Reynolds ou du diametre du tuyau, et n'a pas ete correle a des resultats experi-
mentaux. On evalue plus loin la performance de ces deux coefficients pour predire la 
perte de charge dans le joint en escalier. 
5.2.2 Calcul du moment 
Pour les morceaux verticaux de joint droit, on reprend la formule utilisee dans le 
programme congu pour les joints droits (voir Vu (1978)a), la configuration etant 
similaire. Dans ce cas, le moment M exerce sur le rotor est defini selon : 
Q D 
M = /j, T^2nRLR, 
c 
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avec R et c le rayon et le jeu du joint droit, Q, la vitesse de rotation du rotor, et Tc 
la contrainte de cisaillement adimensionnelle, que Ton peut relier a la contrainte de 
cisaillement rc selon rc = IJ.^~T~C, par analogie avec un ecoulement de Couette. Pour la 
contrainte de cisaillement adimensionnelle, on utilise la formule empirique suivante, 
extrapolee a partir de resultats experimentaux (Bilgen et al. (1973)) : 
Tc = 0, 0211 f - | ) ' Re°e'Jf, avec Reeff = yJ(2ReAx)
2 + ReT2 
Au niveau des morceaux horizontaux de joint droit, le type de frottement est different: 
ce n'est plus un cylindre en rotation mais un disque en rotation pres d'une paroi fixe. 
On retient deux autres methodes pour le calcul des pertes de frottements sur les 
morceaux horizontaux de joint droit : 
- Les resultats de Elrod et Ng (1967) pour une conduite annulaire, ont ete utilises 
par Taylor et Dowson (1974) pour determiner une autre formule empirique. Dans 
ce cas, la contrainte de cisaillement adimensionnelle % ne depend que du nombre 
de Reynolds tangentiel, et pas axial, contrairement a la formule utilisee dans le 
programme semi-empirique pour les joints droits. 
T-c = 1 + 0, 0012 ReT
0'94 
Or, il y a une importante zone de reflux dans les parties horizontales et la vitesse 
axiale sur le rotor est faible. L'influence du nombre de Reynolds axial sur le moment 
est done peut-etre negligeable. 
- On modelise la perte de frottement d'une partie de disque (un anneau) en rotation 
pres d'une paroi. L'article Gulich (2003) fournit de nombreuses formules pour le 
cas du disque, appliquees a la rotation d'une roue dans une turbomachine. Nous 
choisissons la Formule numerotee 1.8 dans Gulich (2003), qui presente l'avantage 
de couvrir tous les types possibles d'ecoulement (valables pour tous les nombres 
de Reynolds, couches limites se superposant ou non). Dans ce cas, le moment M 
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exerce sur le rotor est defini selon : 
\ 5^ 
M = KRpti
2Rb2 I 1 > 2 D 5 I I I R l 
i?2 
avec R\ et i?2 les rayons interne et externe du disque, Q, la vitesse de rotation du 
rotor, et 
IT 0,02 1 + cadim ttR% c 
K R = ^5~^ + p ^ 0 2 • , , n K >
 a V e C R e T = e t Cadim = -£-
2ReTcadim ReT°<
2 1 + 0,5cadim v R2 
Cette formule permet aussi de prendre en compte le debit de fuite dans le calcul du 
moment ainsi que la rugosite. Mais l'influence de la fuite, qui diminue le frottement, 
et celle de la rugosite, qui l'augmente de quelques pourcents seulement pour une 
valeur de rugosite variant entre 0.001mm et 0.007mm, sont negligeables. On ne 
modelisera done pas ces effets. 
On teste ces formulations pour les pertes de frottements dans la Section 5.3.3.2. 
5.2.3 Critere de cavitation 
Comme on l'a vu a la Section 1.1.1, le programme semi-empirique pour le joint droit 
utilise un critere sur le coefficient de debit (« discharge coefficient ») pour predire s'il 
y a cavitation ou non dans la vena contracta a l'entree du joint droit. Pour les joints 
escalier, on observe avec la CFD que la pression minimale se trouve au niveau de la 
vena contracta a l'entree du dernier morceau de joint droit vertical, ce qui s'explique 
par le fait que la pression est en effet plus faible en amont du dernier morceau vertical 
de joint droit qu'en amont des autres. On reprend done le critere semi-empirique de 
prediction de la cavitation pour les joints droits et on l'applique sur le dernier morceau 
de joint droit du joint escalier. La prediction semi-empirique de la cavitation avec ce 
critere sera comparee aux valeurs trouvees numeriquement dans la Section 5.3.3.3. 
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5.3 Confrontation de la solution semi-empirique a la CFD 
On compare maintenant les resultats semi-empiriques aux resultats numeriques sur 
plusieurs geometries de joint escalier. On va tester le programme semi-empirique 
avec les differentes formulations des pertes de charge et du moment, presentees a la 
Section 5.2, dans le but d'obtenir une solution semi-empirique la plus proche possible 
du resultat numerique. 
5.3.1 Geometries et points de fonctionnement des joints escalier modeli-
ses 
Les caracteristiques geometriques des joints escalier modelises sont donnees dans le 
Tableau 5.1 : N represente le nombre de marches du joint, cr et cax les jeux radial 
et axial, H et L la hauteur et la largeur de la marche, Htot et Ltot la hauteur et la 
largeur totale du joint, et R le rayon du rotor a l'entree du joint. Les trois premieres 
geometries, nominees A2, B5 et C4 (le chiffre represente le nombre de marches), cor-
respondent a des modeles d'essai fournis par Andritz VATech. Nous ne possedons 
malheureusement pas les resultats experimentaux associes. De plus, a partir du joint 
A2, on cree deux autres geometries de meme longueur et largeur totale, les joints Al et 
A5, avec 1 et 5 marches respectivement, pour etudier l'influence du nombre de coudes 
sur la valeur de la perte de charge, lors de la comparaison de la solution semi-empirique 
a la CFD. Les conditions de fonctionnement de laboratoire associees a ces geometries 
d'essai sont les suivantes : temperature de l'eau=24°C, vitesse de rotation=900rpm et 
chute=38, lm, equivalent a une difference de pression de 373761Pa. Avec ces condi-
tions de fonctionnement, le nombre de Reynolds tangentiel, calcule a partir du jeu 
radial et de la vitesse du rotor a l'entree, vaut environ 5600 et le nombre de Reynolds 
axial, calcule a partir du jeu radial et de la vitesse axiale moyenne dans le joint, varie 
entre 1300 et 1700, dependant de la geometric 
I l l 
De plus on veut aussi comparer la CFD et le modele semi-empirique sur un joint 
escalier d'un prototype de roue, et non un modele d'essai. Pour ce faire, on consi-
dere le joint droit de la roue Francis de l'installation de Churchill Falls, decrit dans 
le document Vu (1978)a, que Ton transforme en joint escalier en prenant 1,87 pour 
rapport de la hauteur de marche sur la largeur de marche fmeme rapport que pour 
les modeles d'essai A2 et C4), et en prenant un jeu axial trois fois plus grand que 
le jeu radial. A partir de ces parametres, on cree deux geometries de joint escalier, 
CF2 et CF5, avec 2 et 5 marches respectivement, et de meme longueur totale 100mm. 
Cette longueur totale de 100mm correspond au minimum des pertes semi-empiriques 
lorsque Ton fait varier la longueur totale du joint droit. De plus, a partir du joint CF5, 
on cree deux autres geometries de meme longueur et largeur totale, les joints CF1 et 
CF10, avec 1 et 10 marches respectivement. Les caracteristiques geometriques de tous 
ces joints sont donnees dans le Tableau 5.1. Les conditions de fonctionnement sont les 
memes que celles pour le joint droit Churchill Falls : temperature de 15,6°C, vitesse 
de rotation de 200rpm et difference de pression de 1554kPa. Avec ces conditions de 
fonctionnement, le nombre de Reynolds tangentiel vaut environ 20000 et le nombre 
de Reynolds axial varie entre 6500 et 8000, dependant de la geometrie. 












































































































5.3.2 Calculs CFD sur les joints escalier 
5.3.2.1 Maillage utilise 
TABLEAU 5.2 Maillage des geometries de joints escalier modelisees, et de leur reservoir 
en entree. 





























On utilise le meme maillage, decrit dans le Tableau 5.2, pour toutes les geometries : 
hmin est la distance de la premiere maille a la paroi (la meme partout dans le joint), 
njeuRadiai le nombre de mailles dans la largeur du jeu radial, lax la taille maximale de 
maille dans le sens de l'ecoulement, max. Ax. RF le rapport de la longueur maximale 
d'arete dans la direction axiale sur la longueur minimale d'arete dans la largeur du 
jeu, Itang l a taille de maille dans la direction de l'extrusion, max. Tang. RF le rapport 
de la longueur d'arete dans la direction tangentielle sur la longueur minimale d'arete 
dans la largeur du jeu, et ntang le nombre de mailles dans la direction de l'extrusion. La 
distance de 0, 001mm entre la premiere maille et la paroi est suffisante pour obtenir 
des valeurs de y+ moyennes inferieures a 2 dans tous les cas. La geometrie et le 
maillage du reservoir en entree sont aussi decrits dans le Tableau 5.2 : Hres et Lres sont 
respectivement la hauteur et la largeur du reservoir, et IH et II sont respectivement 
la taille de maille dans la hauteur et la largeur du reservoir. Ce maillage donne un 
y+ moyen de 6 a la paroi du stator dans le reservoir. Mais rappelons que le maillage 
a la paroi du rotor dans le reservoir est aussi fin que dans le joint. 
Le jeu radial etant different pour les geometries d'essai fournies par Andritz VATech 
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et les geometries de Churchill Falls, la resolution du maillage dans la largeur du 
jeu est differente. On a genere un nouveau maillage pour la Geometrie CF2, avec 92 
mailles dans la largeur du jeu radial, pour avoir la meme resolution que dans le cas des 
geometries d'essai avec le maillage decrit dans le tableau. La difference entre les pertes 
de fuite et de frottement, obtenues avec 30 et 92 mailles dans la largeur du jeu, sont 
inferieures a 1%. II est done suffisant d'utiliser 30 mailles dans la largeur du jeu. Ces 
observations sur le maillage montrent qu'il ne devrait pas etre necessaire de changer 
les parametres du maillage lorsque la geometrie evoluera au cours de l'optimisation. 
Remarque : Les maillages utilises pour les trois Geometries d'essai A2, B5 et C4, 
possedent entre 35000 et 70000 elements (hexaedres) et le temps de calcul est d'environ 
30 minutes a 45 minutes en utilisant quatre processeurs. Les processeurs utilises, de 
la grappe de calcul Echidna du laboratoire MAGNU1 de l'Ecole Polytechnique de 
Montreal, sont des AMD Opteron 246 de frequence 2GHz. 
5.3.2.2 Comparaison des simulations numeriques avec et sans la modeli-
sation des reservoirs 
Pour comparer les simulations numeriques avec et sans la modelisation des reservoirs, 
on considere les trois Geometries d'essai A2, B5 et C4. Les calculs numeriques sont 
realises avec le maillage presente dans la section precedente. On utilise les conditions 
aux limites de pression, puisque Ton connait la difference de pression imposee expe-
rimentalement, mais pas le debit passant dans le joint. Les conditions aux limites de 
pression, avec ou sans reservoir en entree, sont detaillees a la Section 3.3.2 (page 65 
du Chapitre 3). En sortie, on utilise la correction basee sur la vitesse totale, qui a 
donne de meilleurs resultats lors de la validation de la CFD sur les joints droits et les 
joints labyrinthe. 
1Laboratoire de recherche en maillage et geometrie numerique de l'EPM, site web : 
http ://www.magnu.polymtl.ca/ 
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Les pertes energetiques pour les simulations avec et sans reservoir sont rapportees 
dans le Tableau 5.3. On rapporte aussi dans ce tableau la valeur moyenne du y+ sur 
le rotor (la valeur moyenne sur le stator dans le joint est plus faible). Avec ou sans 
reservoir, la simulation numerique predit que la Geometrie B5 est la plus efficace des 
trois geometries testees, pour les conditions de fonctionnement considerees. 
TABLEAU 5.3 Resultats des calculs numeriques avec et sans reservoir sur les geome-










































Comme attendu, on remarque que les pertes de frottement sont plus faibles lorsque 
Ton modelise le reservoir, grace a la prerotation du fluide a son entree dans le joint, 
alors que les pertes de fuites sont sensiblement les memes avec et sans reservoir. On 
note cependant que la fuite est legerement plus importante avec le reservoir, ce qui 
est peut-etre du a une surestimation des pertes de charge en entree lorsque Ton ne 
modelise pas le reservoir. Lorsque Ton verifie s'il y a cavitation ou non, on remarque 
que, dans les trois cas, la pression est minimale dans la vena contracta a l'entree de 
la derniere portion verticale de joint droit. A partir de la pression minimale dans le 
domaine, obtenue en specifiant une pression moyenne nulle a la sortie du joint, et la 
pression de vaporisation de l'eau on calcule la pression minimale necessaire en sortie 
du joint pour eviter la cavitation : 
- Geometrie A2 : 4, 203kPa 
- Geometrie B5 : 28,145kPa 
- Geometrie C4 : 3,395kPa 
Dans des conditions de fonctionnement normales, la pression a la sortie du joint est 
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superieure a ces valeurs, correspondant pour la plus grande a seulement un quart 
de la pression atmospherique. La cavitation ne devrait done pas apparaitre avec ces 
configurations. 
La modelisation du reservoir d'entree permet de modeliser de fagon plus realiste le 
probleme du joint. De plus les resultats etant assez differents pour le moment, et 
le cout supplemental de calcul peu important, nous modeliserons le reservoir en 
entree dans la suite, lors de la comparaison des resultats semi-empiriques aux resultats 
numeriques. 
5.3.3 Comparaison des resultats du programme semi-empirique aux re-
sultats numeriques 
On evalue les performances des joints escalier presentes dans le Tableau 5.1 en utilisant 
le modele semi-empirique decrit a la Section 5.2. On compare ensuite ces resultats 
aux resultats de la simulation numerique modelisant les reservoirs, avec les conditions 
aux limites de pression. On teste separement les differentes methodes proposees pour 
le calcul du debit de fuite et pour le calcul du moment. Le but de la comparaison est 
de trouver le modele semi-empirique donnant les resultats les plus proches possibles 
des resultats numeriques. 
5.3.3.1 Test des differentes methodes de calcul du debit 
On a teste differentes methodes pour la prediction des pertes de fuite. Le modele de 
base calcule les pertes de charge dans les morceaux de joint droit {KjointDroit), puis on 
rajoute les autres pertes de charge creees au niveau des coudes. Les quatre modeles 
semi-empiriques qui ont donne les resultats les plus proches des resultats numeriques 
sont les suivants : 
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- Le Modele # 1 prend en compte les pertes de charge dues aux elargissements et 
retrecissements (Keiar. et Kretr) et celles dues aux coudes, en utilisant la formule 
pour un virage a 90 degres d'une conduite circulaire (Kcoudei)-
- Le Modele # 2 ne prend en compte que les pertes de charge dues aux coudes, en 
utilisant la formule pour un virage a 90 degres d'une conduite circulaire (Kmudei). 
- Le Modele # 3 ne prend en compte que les pertes de charge dues aux coudes, en 
utilisant la formule pour un virage a 90 degres d'une conduite circulaire pour le 
coude a la sortie des morceaux verticaux de joint droit (Kcouaei), et le coefficient 
de perte Kcouae2 = 1)1 pour l'autre coude. 
- Le Modele # 4 prend en compte seulement les pertes de charge dues aux elargisse-
ments et retrecissements (Keiar, et Kretr). 
Les details des formulations des pertes ont ete donnes a la Section 5.2.1. Dans le 
Tableau 5.4, on rapporte les resultats pour la perte de fuite pour ces quatre modeles, 
en pourcentage d'erreur de la perte de fuite numerique, sur les neuf geometries de 
joints escalier presentees dans le Tableau 5.1. 
TABLEAU 5.4 Pertes de fuite calculees avec les differentes formulations semi-
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- 2 , 9% 
- 3 , 5% 
0,4% 
6,8% 
Lorsque Ton prend en compte a la fois les pertes de charge dues aux changements de 
section et aux coudes (Modele #1), les pertes de fuite semi-empiriques sont toujours 
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inferieures aux pertes de fuite numeriques. Le debit de fuite semi-empirique est done 
trop faible, ce qui signifie que Ton surestime les pertes de charge dans le joint. Lorsque 
Ton considere seulement les pertes de charge dues aux coudes (Modeles #2 et #3), ou 
seulement les pertes de charge dues aux elargissements et aux retrecissements (Modele 
#4), on se rapproche plus des pertes de fuite numeriques. Les largeurs des plages des 
erreurs entre la perte de fuite semi-empirique et numerique, pour les Modeles #2 , 
# 3 et #4, sont respectivement : 10%, 13% et 16,8%. Le Modele #2 est celui qui 
se rapproche le plus du resultat numerique et dont la plage des erreurs est la plus 
restreinte, en ce qui concerne la perte de fuite. On retient done ce modele pour la suite 
et on calculera les valeurs du moment en utilisant les valeurs de debit correspondantes. 
Remarques : 
1. Avec le programme semi-empirique, lorsque Ton compare la contribution de chaque 
morceau de joint droit a la perte de charge totale, on observe que les pertes sont 
beaucoup plus importantes dans les morceaux verticaux paralleles a l'axe de rotation 
que dans les morceaux horizontaux (de l'ordre de 20 fois plus pour les Geometries 
d'essai A2, B5 et C4). On observe la meme chose numeriquement. 
2. Avec le Modele #2, l'erreur entre la fuite semi-empirique et numerique augmente 
legerement lorsque Ton augmente le nombre de marches pour une meme longueur 
totale de joint (voir les resultats pour les joints Al, A2 et A5 et les joints CF1, CF5 
et CF10). Cela semble indiquer que les pertes de charge au niveau des coudes sont 
legerement sous-estimees avec cette formulation. 
5.3.3.2 Test des differentes methodes de calcul du moment 
On teste trois differentes methodes pour la prediction du moment. Pour les morceaux 
verticaux de joint droit, on reutilise la formule implementee dans le programme pour 
les joints droits (voir Vu (1978)a). Pour les morceaux horizontaux de joint droit, on 
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teste trois formulations differentes : la forrnule utilisee pour les morceaux verticaux, 
la formule de Elrod et Ng (1967) et la forrnule pour un disque en rotation de Gulich 
(2003). Des details sur ces formulations sont donnes a la Section 5.2.2. Dans le Ta-
bleau 5.5, on rapporte les resultats pour la perte de frottement pour ces trois modeles, 
en pourcentage d'erreur de la perte de frottement numerique, sur les neuf geometries 
de joints escalier presentees dans le Tableau 5.1. La largeur de la plage des erreurs 
pour les pertes de frottement est de 41,5% pour Vu (1978)a, 34,2% pour Elrod et Ng 
(1967) et 39,1% pour Gulich (2003). Les deux methodes Elrod et Ng (1967) et Gulich 
(2003) presentent done une legere amelioration par rapport a Vu (1978)a, en ce qui 
concerne la largeur de la plage des erreurs. Mais les resultats de ces trois formulations 
differentes restent tres proches. 
TABLEAU 5.5 Pertes de frottement calculees avec les differentes formulations semi-
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et Ng (1967) 
-13,6% 
- 1 2 , 1 % 
- 7 , 5% 










- 9 , 3 % 
- 8 , 1 % 
6,1% 
-32% 
- 3 3 % 
-30% 
- 3 1 % 
Pour comparer plus en detail les predictions semi-empiriques du moment aux resul-
tats de la CFD, on compare les contraintes moyennes de cisaillement sur les parties 
de rotor correspondant a chaque morceau de joint droit, pour la Geometrie de joint 
escalier B5. On rapporte les resultats dans le Tableau 5.6. Dans ce tableau, les nume-
ros impairs correspondent aux morceaux de joint droit cylindrique (avec le jeu radial) 
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et les numeros pairs correspondent aux morceaux de joint droit de type disque (avec 
le jeu axial). Comme dans les simulations precedentes, le resultat numerique a ete ob-
tenu avec un reservoir en entree. Le cisaillement issu du calcul CFD chute fortement 
au niveau des deux premieres marches ou cinq premieres sections, car la vitesse tan-
gentielle s'etablit au debut. II decroit ensuite de maniere reguliere. La decroissance du 
cisaillement semi-empirique est beaucoup plus faible en comparaison de celle observee 
avec la CFD. On remarque quand meme que les methodes de calcul semi-empiriques 
Elrod et Ng (1967) et Gulich (2003) donnent des resultats plus proches de la CFD 
sur les sections horizontales de joint. Cela explique leur meilleure performance pour 
la prediction du moment. 
TABLEAU 5.6 Comparaison des contraintes de cisaillement moyennes en Pa sur chaque 





























































Finalement, on rapporte dans le Tableau 5.7 les pertes totales numeriques et semi-
empiriques. Les pertes totales semi-empiriques sont calculees en prenant en compte 
les pertes de charge au niveau des coudes (Modele #2 de la Section 5.3.3.1) pour 
le calcul du debit, et en utilisant chacune des trois formulations differentes pour le 
calcul du moment. 
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TABLEAU 5.7 Pertes totales calculees avec les differentes formulations semi-
empiriques pour le calcul du moment, en pourcentages d'erreur de la 

























3,381 - 5 , 6 % 
3,284 - 4 , 6 % 
2,936 - 0 , 7 % 
3,068 - 0 , 3 % 
4,512 12,8% 
369 -15,2% 




et Ng (1967) 
3,265 - 8 , 8 % 
3,10 - 7 , 9 % 
2,824 - 4 , 5 % 
2,926 - 4 , 9 % 
4,281 7,0% 
368 -15,4% 
404 -15 ,5% 




3,249 -9 ,2% 
3,154 -8 ,4% 
2,808 - 5 , 1 % 





272 - 1 8 , 1 % 
5.3.3.3 Prediction de la cavitation 
La methode de prediction semi-empirique de la cavitation est decrite a la Section 5.2.3. 
Numeriquement, on compare simplement la valeur de pression la plus faible dans le 
domaine a la pression de vapeur saturante. On a vu avec la CFD que, lorsqu'il y a 
cavitation, la pression minimale se trouve au niveau de la vena contracta a l'entree 
du dernier morceau vertical de joint droit. On compare done dans le Tableau 5.8 les 
valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression minimale a l'entree du dernier 
morceau de joint droit. Ces pressions ont ete obtenues en considerant une pression de 
lOOkPa en sortie des geometries d'essai (Al, A2, A5, B5 et C4), et une pression de 
310kPa en sortie des geometries de joint de la roue Churchill Falls (CF1, CF2, CF5 
et CF10). 
On observe que les valeurs numeriques de la pression minimale a l'entree du dernier 
morceau de joint droit sont plus faibles que les valeurs semi-empiriques. Ceci s'explique 
par le fait que la pression est numeriquement plus faible dans la zone de recirculation 
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TABLEAU 5.8 Valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression minimale a l'en-































au niveau de la vena contracta, que dans la vena contracta elle meme, et que le 
programme semi-empirique verifie si la cavitation apparait seulement dans la vena 
contracta (voir Section 4.1.4.2.1 pour plus de details). Si Ton diminue la valeur de 
la pression a la sortie du joint, ou que Ton raccourcit le joint, la cavitation sera 
predite avant par le resultat numerique, par rapport au resultat semi-empirique. La 
difference entre les pressions numeriques et semi-empiriques se situe entre 102kPa et 
HOkPa pour les geometries d'essai de joints escalier (Al, A2, A5, B5 et C4), et entre 
210kPa et 237kPa pour les geometries de joints escalier Churchill Falls (CF1, CF2, 
CF5 et CF10). On retrouve le meme ordre de grandeur que pour les joints droits, pour 
lesquels la cavitation est predite entre 200kPa et 400kPa plus tot numeriquement pour 
les cas simules a la Section 4.1.4.2.1 (voir Tableau 4.6). 
5.4 Conclusions de la comparaison de la solution semi-empirique a la 
CFD 
La premiere observation rassurante est que, lorsque Ton classe les joints du plus 
efficace au moins efficace, en utilisant les pertes energetiques totales comme critere 
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(voir Tableau 5.7), les resultats semi-empiriques et numeriques donnent le meme 
classement. Pour les geometries d'essai de joints escalier, le classement du plus efficace 
au moins efficace est : A5, B5, A2, Al, C4. Pour les geometries de joints escalier du 
prototype de roue Churchill Falls, le classement du plus efficace au moins efficace est : 
CF10, CF5, CF2 et CF1. On remarque que, dans les deux cas, c'est le joint avec le 
plus de marches qui est le plus efficace. 
On a determine la formulation des pertes de charge au niveau des coudes qui permet 
d'obtenir une perte de fuite semi-empirique la plus proche des resultats numeriques. 
De plus, on a vu que l'utilisation de la formule Elrod et Ng (1967), pour le calcul du 
moment sur les parties horizontales de joint droit, donne des valeurs semi-empiriques 
du moment plus proches de la CFD que les autres formulations. Ainsi, le modele 
semi-empirique que Ton retient est celui qui prend en compte les pertes de charge aux 
coudes (Modele #2 de la Section 5.3.3.1) et calcule le cisaillement sur le rotor avec la 
formule de Elrod et Ng (1967). Pour evaluer la precision de ce modele semi-empirique 
par rapport au modele numerique, on compare les ecarts obtenus entre les resultats 
semi-empiriques et numeriques pour les joints escalier et pour les joints droits dans 
Tableau 5.9. 
TABLEAU 5.9 Intervalles dans lesquels se trouvent les ecarts entre les valeurs semi-
empiriques et numeriques des pertes energetiques, pour les joints droits 
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II faut noter que les calculs sur les joints droits couvrent une plus grande diversity de 
joints, avec des jeux, des longueurs et des conditions de fonctionnement varies, ce qui 
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pourrait etre la cause d'ecarts plus etales. Aussi, les calculs sur les joints droits ont 
ete realises sans reservoir en entree, ce qui explique que la valeur du moment semi-
empirique soit plus faible par rapport a la valeur numerique, la valeur numerique du 
moment etant plus importante sans la modelisation du reservoir. Dans l'ensemble, on 
observe que les ecarts entre la solution semi-empirique et la CFD sont du meme ordre 
de grandeur pour les joints escalier que pour les joints droits. 
Pour la prediction de la cavitation, la tendance est la meme pour les joints droits et 
les joints escalier : le critere semi-empirique predit la cavitation plus tard que la CFD, 
et les ecarts sont de l'ordre de quelques centaines de kPa. 
En conclusion, on a vu que le joint le plus efficace energetiquement (en gras dans le 
Tableau 5.7) est bien le meme semi-empiriquement et numeriquement. De plus, au 
vu des tests realises, le modele semi-empirique mis en place pour les joints escalier se 
compare aussi bien a la CFD que le modele semi-empirique pour les joints droits. 
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CHAPITRE 6 
APPLICATION 2 : OPTIMISATION GEOMETRIQUE DE JOINTS 
DROITS ET DE JOINTS ESCALIER 
Apres la validation du modele semi-empirique pour les joints escalier, le modele 
CFD est utilise pour l'optimisation geometrique de joints droits et de joints escalier. 
Comme nous l'avons mentionne en introduction, de nombreuses etudes parametriques 
montrent qu'optimiser la geometrie de joints d'etancheite hydrauliques permet de re-
duire significativement les pertes energetiques. 
6.1 Revue bibliographique de l'optimisation geometrique d'un joint 
On a trouve seulement trois articles qui presentent des etudes pour l'optimisation de 
la geometrie d'un joint a l'aide d'algorithmes d'optimisation (on exclue les nombreuses 
etudes parametriques). On detaille ci-dessous la methode d'optimisation utilisee dans 
chacun. 
6.1.1 Algorithmes utilises pour l'optimisation geometrique d'un joint 
Schramm et al. (2004) : Shape optimization of a labyrinth seal applying 
the simulated annealing method. 
Les auteurs optimisent une geometrie de joint labyrinthe escalier a trois constric-
tions selon deux parametres : la hauteur h et la position axiale x des marches (voir 
Figure 1.1 page 14 pour un schema de cette geometrie). Les auteurs estiment que 
les methodes a gradients ne permettent pas de trouver un optimum global a leur 
probleme, a cause de la presence de minima locaux. lis implementent done, de fa-
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gon rudiment aire, comme ils le mentionnent dans l'article, la methode heuristique 
« simulated annealing method » qui permet de trouver des minimums globaux. L'op-
timisation a mis en evidence l'importance de la hauteur de la marche dans un joint 
labyrinthe escalier et a permis de limiter le transfert d'energie cinetique d'une cavite 
a la suivante en ajustant ce parametre. 
Asok et al. (2007) : Neural network and CFD-based optimisation of square 
cavity and curved cavity static labyrinth seals. 
L'algorithme « Artificial neural network optimization » (ANN dans Matlab) est un 
algorithme qui deduit « a la maniere de neurones » (analogie avec le fonctionnement 
biologique d'un neurone) la solution optimale a partir d'un ensemble de donnees. Les 
resultats trouves avec l'algorithme sont ensuite verifies experimentalement et a l'aide 
de calculs CFD. Les auteurs justifient une telle approche en affirmant qu'il serait dif-
ficile de realiser une optimisation classique a gradient a cause de plusieurs facteurs : 
le rendement d'un joint est controle par de nombreux parametres geometriques, les 
phenomenes de turbulence sont complexes, et la chute de pression ne varie pas li-
neairement avec les parametres geometriques. Cependant les auteurs trouvent une 
limitation a leur methode : lorsque les geometries testees par ANN s'eloignent trop 
des geometries pour lesquelles ils possedent des resultats experimentaux ou CFD, la 
fiabilite se degrade. Cette methode necessite done toujours des resultats numeriques 
ou experimentaux pour pouvoir explorer l'espace de design en dehors du domaine 
connu. 
Cette methode merite notre attention car elle permet une optimisation en ayant 
recours a la CFD (ou aux experiences) moins souvent que pour une optimisation 
classique. Trouver un processus d'optimisation ayant recours a un autre moyen de 
prediction en plus de la CFD permettrait un gain de temps important. On pour-
rait utiliser le resultat de solutions semi-empiriques, beaucoup moins couteuses que 
la CFD en temps de calcul, mais a priori moins precises, dans une optimisation a 
plusieurs niveaux de fiabilite. 
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Aboulaich et al. (2000) : Shape optimization of labyrinth seals. 
La resolution des equations de Navier-Stokes est faite par elements finis et la turbu-
lence n'est pas prise en compte. L'optimisation utilise la methode « d'optimisation de 
forme » . Avec cette methode, la geometrie du joint labyrinthe est parametrisee dans 
le temps (temps fictif) : chaque point de la geometrie possede une vitesse et est en 
mouvement lors de l'optimisation. Le processus d'optimisation va ainsi deplacer les 
points de la frontiere de maniere a minimiser le debit. Cette methode sophistiquee 
est loin de ce que l'on veut mettre en ceuvre, car on ne veut optimiser qu'un ou deux 
parametres importants de la geometrie. On ne retient done pas cette approche. 
6.1.2 Analyse critique de la revue bibliographique et approche envisagee 
Comme nous l'avons mentionne dans l'introdution, nous voulons optimiser la geome-
trie de joints droits et de joints escalier d'un point de vue energetique. On cherche 
done a minimiser les pertes totales, somme des pertes de fuite et de frottement. Dans 
les references citees a la section precedente, le but des optimisations est seulement de 
reduire le debit de fuite et le moment exerce sur le rotor n'est pas pris en compte. 
De plus, les geometries que nous voulons optimiser sont plus simples que les geome-
tries de joints labyrinthe escalier traitees dans les articles mentionnes precedemment. 
Cette plus grande simplicity geometrique, et un nombre plus faible de parametres 
geometriques, laissent penser que la chute de pression est plus reguliere dans notre 
cas. Par exemple, l'optimisation parametrique de la longueur d'un joint droit avec 
le programme semi-empirique, montre la regularite de la fonction des pertes totales 
lorsque l'on fait varier la longueur totale du joint. On peut ainsi envisager l'utilisation 
d'un algorithme a gradient. 
De plus, comme dans Asok et al. (2007), il serait interessant de disposer d'un autre 
moyen moins couteux que la CFD pour estimer la performance du joint. Andritz 
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VATech nous a fourni un programme implementant une solution semi-empirique qui 
calcule la performance energetique cl'un joint droit, et qui a ete adapte au cas des joints 
escalier (Chapitre 5). On possede ainsi une solution semi-empirique pour chaque type 
de joint, qui permet d'estimer « instantanement » la performance energetique d'une 
geometrie particuliere. Ces programmes, combines a la solution CFD qui est plus 
precise, devraient permettre de reduire le cout de l'optimisation. II faudra cependant 
bien evaluer les ecarts entre les resultats semi-empiriques et numeriques, et en tenir 
compte lorsque Ton combine ces deux solutions. 
6.2 Optimisation de la longueur d'un joint droit 
En reprenant les parametres geometriques et le point de fonctionnement des joints 
droits du prototype de roue Churchill Falls, presentes dans le Tableau 4.5, on cherche 
la longueur du joint qui minimise les pertes totales. Par exemple, pour le joint droit 
du prototype de roue Churchill Falls de jeu 0, 508mm (voir Geometries CF1 et CF2 
au Tableau 4.5), la longueur optimale trouvee par le programme est 110mm (valeur 
optimale trouvee presque instantanement). On cherche maintenant a determiner la 
longueur optimale pour le resultat numerique. Comme a la Section 4.1.4 du Chapitre 4 
sur la validation du modele CFD, le calcul numerique est realise avec les conditions 
aux limites de pression, en prenant en compte la correction basee sur la vitesse totale 
en sortie, et avec le maillage presente au Tableau 4.5. De plus, on fait des calculs avec 
et sans la modelisation du reservoir en entree pour voir 1'influence de la modelisation 
du reservoir sur la position du minimum. Comme precedemment, le reservoir modelise 
est du type RSS, et on utilise la meme geometrie et le meme maillage pour ce dernier 
(voir Section 4.1.4.1). 
Dans un premier temps, on calcule le gradient de la fonction pertes totales, par rapport 
a la longueur du joint, en plusieurs points pour encadrer le minimum. On utilisera 
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FIGURE 6.1 Analyse de sensibilite du gradient des pertes totales numeriques, par 
rapport a la longueur du joint, pour le joint correspondant a la Geometrie 
CF1 avec une longueur de 100mm. 
recherche de l'optimum. 
6.2.1 Encadrement de l'optimum 
TABLEAU 6.1 Gradient des pertes totales numeriques, par rapport a la longueur du 
joint, pour differentes longueurs de joint avec et sans modeliser le re-











































On considere les parametres geometriques des joints CF1 et CF2 du Tableau 4.5, de 
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jeu 0, 508mm, et on cacule le gradient des pertes totales par rapport a la longueur 
du joint, pour plusieurs valeurs de la longueur. Le calcul des valeurs du gradient, 
approxime par differences finis a l'ordre 1, necessite le choix d'un pas de differentiation. 
Une analyse de sensibilite de la fonction pertes totales, par rapport a la longueur du 
joint, au point de longueur 100mm, donne le graphique de la Figure 6.1. A partir de ce 
graphique, on choisit un pas de differentiation de 0.5mm pour le calcul des gradients. 
Finalement, les valeurs des gradients pour plusieurs longueurs sont donnees dans le 
Tableau 6.1. La longueur optimale du joint se trouve pres de 175mm, au dessus lorsque 
Ton modelise le reservoir en entree, et en dessous sinon. Ainsi, que l'on modelise ou 
non le reservoir en entree, on trouve a peu pres la meme longueur optimale. Par 
contre, la longueur optimale donnee par la CFD, environ 175mm, est assez differente 
de la longueur optimale donnee par le programme semi-empirique, 110mm. De plus, 
on remarque que les pertes totales pour les longueurs optimales sont plus importantes 
avec la CFD qu'avec le programme semi-empirique (coherent avec les resultats de la 
validation). 
Sur les graphiques de la Figure 6.2, on represente les valeurs des pertes de fuite, 
de frottement et des pertes totales en fonction de la longueur du joint droit, pour 
la solution semi-empirique et le calcul numerique, avec et sans reservoir en entree. 
On note que les pertes de frottement croissent presque lineairement avec la longueur 
du joint et les pertes de fuite decroissent avec une courbure plus forte. On observe 
sur les graphiques 6.2(b) et 6.2(c) que la longueur correspondant au minimum des 
pertes totales, pour le calcul numerique, est bien superieure a 175mm, longueur pour 
laquelle le gradient des pertes totales par rapport a la longueur du joint est negatif 
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FIGURE 6.2 Pertes energetiques pour differentes longueurs du joint Churchill Falls, 
avec la solution semi-empirique et le calcul numerique avec et sans reser-
voir. 
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6.2.2 Automatisation du processus d'optimisation 
Comme le montre les graphes de la Figure 6.2, la fonction objective des pertes totales 
est reguliere. Un algorithme a gradient devrait done bien fonctionner pour automatiser 
la recherche de la longueur optimale. On choisit d'utiliser l'algorithme d'optimisation 
a gradient NLPQL implements dans le logiciel commercial iSIGHT (Engineous Soft-
ware), car son efficacite a ete demontree pour l'optimisation d'autres composants 
d'une turbine hydraulique dans le cadre de travaux realises au laboratoire MAGNU 
de l'Ecole Polytechnique de Montreal, entre autres pour l'optimisation de forme de 
la pile d'aspirateur. L'algorithme NLPQL resout sequentiellement une approxima-
tion quadratique du probleme reel d'optimisation, en linearisant les contraintes. Le 
Hessien du systeme est approxime a chaque iteration en utilisant une methode quasi-
Newton (voir Vanderplaats (1987) pour plus de details). On relie CFX11 et iSIGHT 
avec des scripts, qui permettent d'utiliser iSIGHT comme une boite noire que Ton 
pourrait remplacer facilement par un autre optimiseur. En particulier, les gradients 
sont calcules hors de iSIGHT en utilisant deux evaluations de la fonction objective 
(approximation d'ordre 1), et Ton choisit le pas de differentiation independemment 
de iSIGHT. Toutes les etapes necessaires au calcul numerique sont aussi automati-
sees. Le maillage parabolique, etudie lors de la validation du modele CFD, est genere 
avec un programme C++, qui utilise la librairie de modelisation geometrique Pirate 
developpe au MAGNU (voir documentation MAGNU (2006)). Ce programme prend 
en entree les parametres geometriques du joint droit et les parametres du maillage, 
decrits a la Section 2.3.1, et genere un maillage au format Pirate, que Ton conver-
t s ensuite au format CGNS, utilisable par CFX11. Les etapes de pre-traitement, de 
lancement du calcul (distribue sur plusieurs processeurs) et de post-traitement sont 
aussi gerees automatiquement par des scripts. 
L'utilisation de la CFD dans un processus automatise d'optimisation necessite la de-
finition d'un bon critere d'arret du calcul numerique, pour eviter le bruit numerique. 
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II faut aussi reduire au maximum le temps de calcul, car un processus d'optimisa-
tion necessite de nombreuses evaluations de la fonction objective. Or, on a vu a la 
Section 3.3.4 (voir graphes 3.10 et 3.11) que le calcul avec les conditions aux limites 
de pression presente une convergence lente et que le critere d'arret est difficile a de-
terminer, puisque le debit n'est pas toujours totalement converge meme lorsque les 
maxima des residus ont atteint de petites valeurs (quelques 10~6) et oscillent. 
Pour le critere d'arret, on specifiait precedemment un nombre maximal d'iterations 
suffisant pour que la convergence du debit soit bonne. Mais le nombre d'iterations 
necessaires a la convergence du debit varie avec la longueur, qui varie lors de l'opti-
misation. II est done necessaire d'utiliser une sous-routine Fortran dans CFX11, qui 
mesure la variation relative du debit au cours du calcul, et arrete le calcul lorsque la 
valeur du debit est convergee. De plus, on impose le meme nombre d'iterations aux 
deux calculs numeriques utilises pour le calcul du gradient, pour obtenir des gradients 
plus precis : pour ces geometries tres proches, utiliser le meme nombre d'iterations 
permet d'obtenir exactement la meme convergence et ainsi de limiter le bruit nume-
rique. 
Comme on l'a vu a la Section 3.3.4, la convergence du calcul peut etre acceleree en 
augmentant le pas de temps. L'utilisation d'un pas de temps quatre fois plus grand 
que le pas de temps calcule automatiquement par CFX11 (parametre Time Scale Fac-
tor=4) permet par exemple de reduire le nombre d'iterations requises de 800 a 200 
iterations pour le joint droit Churchill Falls de jeu 0,508mm et de longueur 100mm, 
et de 1500 a 500 iterations pour celui de jeu 1, 778mm et de longueur 750mm. Dans 
ce dernier cas, la duree du calcul CFD, parallelise sur huit processeurs, sur cette geo-
metrie et avec un maillage compose d'environ 390000 noeuds passe de 3h30 a lh40. 
On utilise la longueur optimale donnee par le programme semi-empirique comme 
point de depart de l'optimisation avec la CFD. Finalement, il faut choisir les valeurs 
des bornes inferieures et superieures pour la longueur du joint. Ces bornes doivent 
etre suffisamment eloignees du point initial (la longueur optimale semi-empirique) 
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pour pouvoir englober le minimum numerique. Mais plus la borne superieure est 
grande, plus la simulation numerique du joint dont la longueur est egale a la borne 
superieure sera longue. Dans les cas que Ton simule, une borne superieure a trois fois 
la valeur de la longueur initiale est suffisante. Si la borne choisie etait trop petite, il 
suffirait de l'augmenter et de relancer l'optimisation. De plus, en pratique, la borne 
superieure pour la longueur est aussi influencee par les contraintes exterieures, comme 
les dimensions de la roue par exemple. 
Les resultats de l'optimisation numerique de la longueur du joint, pour les deux valeurs 
de jeu 0,508mm et 1, 778mm des joints droits du prototype de roue Churchill Falls, 
avec le pas de differentiation 0.5mm pour le calcul des gradients, sont donnes dans 
le Tableau 6.2. On ne modelise pas le reservoir car on a vu que cela ne changeait 
pas significativement la longueur optimale. On utilise le meme maillage parabolique 
qu'a la Section 4.1.4 (voir Tableau 4.5), a la seule difference pres que Ton diminue le 
nombre de mailles dans la largeur du joint pour reduire le temps de calcul. On observe 
en effet, dans le cas de l'optimisation numerique pour le joint de jeu 0, 508mm, que 
l'utilisation d'un plus faible nombre de mailles dans la largeur du jeu (30 au lieu de 
100) a peu d'influence sur le resultat et permet de diminuer le temps de calcul. 
Les optimisations effectuees, dont les resultats sont donnes au Tableau 6.2, ont fonc-
tionne correctement. Dans tous les cas, moins de 10 evaluations de la fonction objec-
tive ont ete necessaires a l'algorithme pour verifier le critere d'arret, en obtenant un 
gradient suffisament petit. En reduisant le nombre de mailles dans la largeur et en 
parallelisant les calculs sur plusieurs processeurs, l'optimisation prends moins d'une 
heure pour le jeu de 0, 508mm et 5h pour le jeu de 1, 778mm. Ces durees sont raison-
nables, sachant que l'utilisateur peut lancer l'optimisation, la laisser tourner et venir 
consulter plus tard le resultat, si le processus a bien fonctionne. 
Pour le jeu de 0, 508mm, la diminution des pertes energetiques totales numeriques 
(valeurs donnees par la CFD) entre le point initial, correspondant a la longueur opti-
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TABLEAU 6.2 Longueur optimale numerique et semi-empirique du joint droit de la 
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54min avec 4 proc. 
8 evaluations 
lOh avec 4 proc. 
7 evaluations 
5h avec 8 proc. 
Maillages 
30000 a 90000 
elements 
100000 a 300000 
elements 
130000 a 460000 
elements 
male semi-empirique, et l'optimum numerique, correspondant a la longueur optimale 
pour le resultat CFD, est de 2%. Pour le joint de jeu 1,778mm, l'amelioration est 
aussi de 2%. On pouvait s'attendre a ces faibles valeurs a la vu des graphiques des 
Figures 6.2(c) et 6.2(b), sur lesquels la courbe des pertes totales est tres plane pres 
du minimum. 
6.3 Optimisation de la longueur d'un joint escalier 
On veut mettre en place une optimisation geometrique du joint escalier avec un seul 
parametre : la longueur du joint. Le nombre de marches, le rapport de la largeur et 
de la hauteur de marche, le jeu radial et axial et la valeur du rayon sont fixes. Cette 
demarche imite la fagon de faire des designers qui dimensionnent les joints escalier : ils 
choisissent le nombre de marches qui leur parait le plus adapte a la chute de pression 
(plus la chute est grande, plus le nombre de marches choisi est eleve pour reduire 
le debit), puis choisissent une longueur de joint. Plusieurs optimisations, avec des 
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nombres de marches differents selectionnes par le designer, pourront etre realisees. 
Comme on Fa fait a la section precedente pour les joints droits, on cherche dans 
un premier temps a encadrer l'optimum en utilisant la solution semi-empirique et la 
solution numerique. 
On considere plusieurs geometries differentes de joint escalier, a partir desquelles on 
fait varier la longueur totale pour reduire les pertes energetiques : le joint escalier CF2 
du prototype de roue Churchill Falls (deux marches avec un jeu radial de 0,508mm), 
et les joints escaliers A2 et B5, correspondant a des geometries d'essai testees en 
laboratoire1 (respectivement deux et cinq marches, avec un jeu radial de 0,165mm). 
Ces geometries sont decrites dans le Tableau 5.1 a la page 111. Comme dans la 
Section 5.3.3, les calculs numeriques sont faits en modelisant le reservoir en entree 
(reservoir de type RSS, voir description a la Section 4.1.4.1), avec le maillage decrit 
dans le Tableau 5.2, et en utilisant des conditions aux limites de pression. 
6.3.1 Encadrement de l'optimum 
Dans le but de tester le comportement de la fonction objectif des pertes energetiques 
totales pour un joint escalier, on considere la Geometrie de joint escalier CF2 que Ton 
modifie en faisant varier la hauteur totale du joint, tout en gardant le meme rapport de 
la hauteur sur la largeur de marche. Sur les graphiques de la Figure 6.3, on represente 
les valeurs des pertes de fuite, de frottement et des pertes totales, correspondant a la 
solution semi-empirique et au calcul numerique, pour differentes longueurs totales du 
joint. On observe la meme tendance generale que pour le joint droit, a la fois pour 
le resultat semi-empirique et pour le resultat numerique : les pertes de frottement 
augmentent avec la longueur du joint alors que les pertes de fuite decroissent. Mais le 
resultat numerique presente une irregularite : entre les longueurs de 10mm et 20mm, 
le debit de fuite diminue lorsque Ton reduit la longueur du joint. Ce phenomene 
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FIGURE 6.3 Evolution des valeurs semi-empiriques et numeriques des pertes energe-
tiques avec la longueur totale du joint, pour le joint escalier CF2 avec 
deux marches du prototype de roue Churchill Falls. 
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FIGURE 6.4 Champ des vecteurs vitesse dans la plan de symetrie du joint, pour le 
joint escalier CF2 de longueur totale 10mm. 
peut s'expliquer par le fait que, dans cette zone, le transfert d'energie cinetique d'un 
morceau vertical de joint droit au suivant, diminue brusquement lorsque Ton reduit la 
longueur des morceaux horizontaux de joint droit. Comme on le voit sur la Figure 6.4, 
l'ecoulement ne s'est pas encore redresse horizontalement, qu'il heurte deja la marche 
suivante, ce qui l'empeche de s'engouffrer facilement dans la partie verticale suivante. 
Ce phenomene, souvent mentionne dans le cas de joints labyrinthe escalier, reduit le 
debit et done les pertes de fuite. 
Les pertes energetiques totales semi-empiriques et numeriques decroissent lorsque 
Ton reduit la longueur du joint, raeme pour des longueurs tres faibles de joint. On 
observe cependant un minimum entre les longueurs 5mm et 10mm. Ce minimum se 
devine sur les graphes de la Figure 6.3 et le gradient de la fonction pertes totales, 
calcule par differences finies, est bien negatif pour la longueur 7mm, a la fois avec 
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le resultat numerique et le resultat semi-empirique. Mais cette longueur optimale 
est tres faible en comparaison de la longueur optimale du joint droit correspondant 
(meme jeu radial, meme rayon et memes conditions de fonctionnement), qui vaut 
111mm semi-empiriquement, et 167mm numeriquement (voir Tableau 6.2 a la section 
precedent). 
On observe les memes tendances avec les Geometries d'essai A2 et B5. Les pertes to-
tales numeriques et semi-empiriques diminuent toujours lorsque Ton reduit la longueur 
totale du joint, meme pour les plus petites longueurs possibles. Dans le Tableau 6.4, 
on peut lire les valeurs numeriques des pertes totales pour plusieurs longueurs du joint 
A2, comprises entre 2, 5mm et 21, 5mm. Pour comparaison, la longueur optimale pour 
le joint droit correspondant (meme jeu radial, meme rayon et memes conditions de 
fonctionnement), donnee par le programme semi-empirique, est 9mm. 
Ainsi, pour les cas testes, les pertes totales diminuent toujours lorsque l'on reduit 
la longueur du joint escalier, car les pertes de fuite n'augmentent pas assez pour 
s'opposer a la reduction des pertes de frottement. Par rapport au cas du joint droit, 
la presence des marches de l'escalier limite plus le debit lorsque Ton raccourcit le 
joint. Avec une longueur totale aussi faible, le debit, et done aussi la vitesse dans le 
joint escalier, sont importants et le risque de cavitation est grand. On etudie done 
l'apparition de la cavitation dans la section suivante. 
6.3.2 Cavitation 
Dans toutes les simulations faites sur des joints escalier (au Chapitre 5 et dans ce 
chapitre), on observe que la pression minimale se situe soit a la sortie du joint, soit 
dans la zone de recirculation au niveau de la vena contracta a l'entree du dernier 
morceau vertical de joint droit. Si la pression minimale se situe a la sortie du joint, 
il n'y a pas de risque de cavitation car la turbine est congue pour qu'il n'y ait pas de 
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cavitation derriere la roue, zone ou debouche le joint, dans des conditions normales de 
fonctionnement. Par contre, si la pression minimale se situe dans le joint, au niveau de 
la vena contracta, il faut verifier que la valeur de la pression minimale est superieure 
a la pression de vapeur (si elle est inferieure, il y cavitation). Numeriquement, on 
observe bien que les valeurs minimales de pression dans le joint sont de plus en plus 
faibles lorsque Ton reduit la longueur totale du joint et que le debit augmente. 
Pour le joint escalier CF2 du prototype de roue Churchill Falls, avec une pression 
en sortie du joint de 310kPa (valeur utilisee dans l'etude du joint droit de la roue 
Churchill Falls, voir Section 4.1.4), on rapporte dans le Tableau 6.3 les valeurs de 
la pression minimale, situee dans la vena contracta a l'entree du dernier morceau 
vertical de joint droit, pour differentes longueurs totales de joint, comprises entre 8mm 
et 100mm. La pression d'evaporation etant de l,782kPa a 15,6°C, temperature de 
fonctionnement du joint, la cavitation apparait pour des longueurs de joint inferieures 
a 50mm. Ainsi, bien que la longueur totale 8mm minimise la fonction des pertes 
totales pour cette geometrie de joint escalier (voir section precedente), on ne peut 
retenir cette geometrie a cause de la cavitation. 
Le Tableau 6.4 donne les valeurs numeriques des pertes totales et de la pression de 
sortie en dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint (Psorue critique), pour 
plusieurs longueurs du joint d'essai A2, comprises entre 2,5mm et 21,5mm. On ne 
connait pas la pression de sortie utilisee pour les tests sur la Geometrie A2, mais on 
note que pour la longueur totale 5mm la pression minimale en sortie du joint vaut 
deja plus d'un tiers de la difference de pression aux bornes du joint. 
TABLEAU 6.3 Valeurs minimales de la pression dans le joint, obtenues avec la CFD, 
pour differentes longueurs totales du joint escalier CF2. 
Longueur (mm) 











On a done observe, dans les deux cas etudies, que l'apparition de la cavitation limite la 
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TABLEAU 6.4 Valeurs numeriques de la perte totale et de la pression de sortie en 
dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint, pour plusieurs 
longueurs totales du joint escalier A2. 
Longueur (mm) 
Pertes totales (kW) 













reduction de la longueur du joint, avant que le minimum energetique ne soit atteint : 
la cavitation est done le phenomene limitant pour cette optimisation. 
6.3.3 Recherche de la longueur totale minimale non cavitante d'un joint 
escalier 
En absence de minimum energetique, la geometrie la plus efficace est la moins longue 
possible qui permette encore d'eviter la cavitation. L'optimisation de la longueur to-
tale du joint escalier ne consiste plus a minimiser la fonction des pertes totales mais a 
trouver la longueur du joint pour laquelle la pression minimale dans le joint (Pmin) est 
egale a la pression d'evaporation de l'eau a la temperature de fonctionnement (Pvap), 
en rajoutant un facteur de securite au besoin. On cherche done le zero de la fonction 
P • — P 
1 mm 1 vap-
Le facteur limitant la reduction de la longueur totale du joint etant la cavitation, sa 
prediction precise devient importante. Comme on l'a vu a la Section 5.3.3.3 dans le 
chapitre precedent, le critere de cavitation semi-empirique sous-estime la cavitation 
par rapport aux resultats donnes par le calcul numerique, dans le cas des joints esca-
lier. Pour le joint escalier CF2, on compare les criteres semi-empirique et numerique 
d'apparition de la cavitation dans le Tableau 6.5, dans le lequel on rapporte les valeurs 
numeriques et semi-empiriques de la pression en sortie du joint en dessous de laquelle 
la cavitation apparait dans la vena contracta a l'entree du dernier morceau vertical 
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de joint droit. On observe les memes tendances qu'a la Section 5.3.3.3 : la pression 
de sortie en dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint est plus grande 
numeriquement (on peut dire que la cavitation est predite « avant » numeriquement), 
et les differences sont comprises entre 200kPa et 400kPa. 
La Figure 6.5 represente revolution des valeurs semi-empiriques et numeriques de la 
fonction Pmin — Pvap, pour differentes longueurs totales du joint CF2 et du joint A2. 
La valeur de la pression en sortie du joint est 310kPa pour le joint CF2 (conditions 
de fonctionnement de la roue Churchill Falls) et lOOkPa pour le joint A2 (valeur arbi-
trage). La fonction est assez reguliere et on observe que les courbes semi-empiriques 
et numeriques presentent la meme pente. 
TABLEAU 6.5 Valeurs numeriques et semi-empiriques de la pression en sortie du joint 
en dessous de laquelle la cavitation apparait dans la vena contracta 
a l'entree du dernier morceau vertical de joint droit, pour differentes 





















Ainsi, sur les graphes de la Figure 6.5, on remarque que la courbe semi-empirique de 
la fonction Pmin — Pvap semble etre la translate de la courbe numerique. Ce simple 
decalage entre les deux courbes peut etre exploite. Comme le resultat semi-empirique 
est obtenu instantanement, l'idee est de recaler la courbe semi-empirique sur la courbe 
numerique, en comparant leur valeur en un seul point, puis de chercher le zero de la 
nouvelle courbe semi-empirique ainsi corrigee. L'algorithme utilise peut etre divise en 
trois etapes : 
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FIGURE 6.5 Evolution des valeurs numeriques et semi-empiriques de la fonction 
P — P 
1 mm ± i 
CF2 et A2. 
mm *• vap, &vec la longueur totale du joint escalier, pour les Geometries 
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longueur de joint. On calcule la difference entre les deux valeurs, numeriques 
et semi-empiriques, de la fonction Pmin — Pvap obtenues. Cette difference est 
ensuite utilisee pour corriger le resultat semi-empirique et le recaller sur la 
solution numerique. 
2. On cherche la longueur totale du joint correspondant au zero de la nouvelle 
fonction Pmin — Pvap semi-empirique corrigee, prenant en compte la difference 
calculee a l'etape precedente. On utilise une simple dichotomie, le calcul semi-
empirique etant tres rapide. 
3. On peut reprendre l'etape 1 avec la longueur determinee a l'etape precedente, 
pour ameliorer la precision de l'estimation. 
L'algorithme decrit ci-dessus est automatise. Comme pour l'optimisation de la lon-
gueur d'un joint droit, les etapes du calcul CFD sont gerees automatiquement par 
des scripts bash, et les calculs semi-empiriques et la dichotomie par des fonctions 
Fortran. L'algorithme global est gere par des scripts bash. Les trois principaux para-
metres a regler avant de lancer l'algorithme sont : la longueur initiale du joint escalier, 
les bornes sur la longueur et le nombre de calculs numeriques que l'on veut realiser 
(nombre de fois que les etapes 1 et 2 de 1'algorithme decrit ci-dessus sont executees). 
Bien sur, il faut aussi preciser les caracteristiques geometriques du joint et son point 
de fonctionnement, ainsi que les parametres de la simulation numerique (critere d'ar-
ret, nombre de processeurs pour la parallelisation du calcul...). Les parametres du 
maillage peuvent etre choisis par Putilisateur, ou calcules automatiquement, par ana-
logic avec la solution analytique pour un ecoulement turbulent sur une plaque plane, 
de maniere a avoir a priori des y+ inferieurs a 2. 
La recherche de la longueur minimale non cavitante, avec l'algorithme presente ci-
dessus, a ete realisee pour la Geometrie de joint escalier CF2 du prototype de roue 
Churchill Falls, et la Geometrie d'essai A2. On presente les resultats dans le Ta-
bleau 6.6. Chaque ligne donne le resultat associe a une « passe » de l'algorithme (les 
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TABLEAU 6.6 Resultats de la recherche de la longueur minimale non cavitante d'un 
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etapes 1 et 2). Dans les deux cas, on a realise trois « passes », soit trois calculs nu-
meriques. La longueur initiale utilisee pour la Geometrie A2 (21,5mm) correspond a 
la longueur de la geometrie d'essai qui nous a ete fournie. Pour la Geometrie CF2, on 
choisit 100mm comme longueur de depart, la longueur optimale semi-empirique pour 
le joint droit associe a cette geometrie etant 111mm. 
Dans le tableau des resultats, on voit que la pression numerique minimale (Pmin num.) 
se rapproche bien de zero pour les trois calculs CFD successifs. De maniere a obtenir 
un resultat encore plus precis, on fait une interpolation lineaire avec les deux der-
nieres valeurs numeriques de la pression minimale, de maniere a trouver la longueur 
totale du joint telle que Pmin num.= Pvap- On obtient 8, 5mm pour la Geometrie A2 
et 49,3mm pour la Geometrie CF2. On observe sur les graphiques de la Figure 6.5 
que ces valeurs sont proches du croisement des courbes representant la quantite nu-
merique Pmin — PvaP avec l'axe des abscisses. Le temps necessaire a l'algorithme pour 
s'executer, correspondant a peu pres a la duree des trois calculs CFD, est 50 mi-
nutes pour la Geometrie A2, les calculs ayant ete parallelises sur 4 processeurs, et 
2 heures pour la Geometrie CF2, les calculs ayant ete parallelises sur 8 processeurs 
(processeurs AMD Opteron 246 de frequence 2GHz). De plus, l'amelioration de la 
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performance energetique des joints escalier est plus importante que pour les joints 
droits. Les pertes energetiques totales numeriques ont diminuees d'environ 25% pour 
la Geometrie A2 et 15% pour la Geometrie CF2, entre le joint de longueur initiale et 
le joint de longueur finale. 
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CONCLUSION 
Chez AndritzVATech, les joints hydrauliques avaient ete etudies settlement a l'aide 
d'etudes experimentales et de solutions semi-empiriques, et la CFD n'avait jamais 
ete utilisee pour le calcul d'ecoulements dans des jeux aussi petits que ceux que Ton 
trouve dans les joints hydrauliques (moins de 1mm). L'utilisation de la CFD dans ce 
travail est done une contribution nouvelle a l'etude des joints pour Andritz VATech. Le 
modele CFD choisi (choix d'un modele de turbulence bas Reynolds RANS en particu-
lier) est un compromis entre precision de l'estimation des performances energetiques 
du joint, et rapidite du temps de calcul, pour que la CFD puisse etre integree dans 
le processus de conception d'une roue de turbine, et plus particulierement dans un 
processus d'optimisation geometrique du joint. Le modele CFD a ete valide a l'aide 
de resultats experimentaux, pour estimer la precision des resultats numeriques. Lors 
de la validation, on a ete confronte au probleme de la disparite d'echelle entre le joint 
lui meme et les reservoirs presents aux extremites du joint. Differentes fagons de mo-
deliser les reservoirs, ainsi que differentes formulations analytiques estimant les pertes 
de charge dans les reservoirs ont ete analysees et comparees. Finalement, la modeli-
sation des reservoirs a ete abandonnee et des estimations analytiques des pertes de 
charge en entree et en sortie du joint ont ete utilisees. La formulation et l'utilisation 
d'une estimation analytique prenant en compte la vitesse totale moyenne du fluide a 
la sortie du joint a permis d'obtenir des resultats numeriques proches des resultats 
experimentaux et semi-empiriques. Le logiciel Ansys CFX11 a permis d'imposer des 
conditions aux limites de debit ou de pression, en prenant en compte les pertes de 
charge analytiques en entree et en sortie du joint. La convergence est plus lente avec 
les conditions aux limites de pression, mais le temps de calcul total reste acceptable 
pour l'utilisation de la CFD dans un processus d'optimisation. 
Les ecarts entre les resultats numeriques, obtenus avec le modele CFD selectionne, et 
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les resultats experimentaux sur cinq geometries differentes de joints droits, vont jus-
qu'a 20% pour le coefficient de debit et jusqu'a 50% pour le moment exerce sur le rotor. 
La comparaison des coefficients de debit pour deux geometries de joints labyrinthe 
donne egalement des erreurs entre 10% et 30%. Ces erreurs sont importantes, mais 
on observe que les resultats numeriques pour le debit sont generalement aussi proches 
ou plus proches des resultats experimentaux, que les resultats des programmes semi-
empiriques pour les joints droits et les joints labyrinthe utilises chez AndritzVATech, 
programmes pourtant correles a un grand nombre de resultats experimentaux. Pour 
le moment, les resultats de la CFD sont inferieurs aux valeurs experimentales dans le 
cas des joints droits (coherent avec le fait que Ton ne modelise pas la rugosite), et ils 
sont plus precis que les valeurs donnees par le programme semi-empirique. Les erreurs 
importantes obtenues pourraient etre reduites en utilisant une meilleure estimation 
de la perte de charge dans les reservoirs en amont et en aval du joint, et en modelisant 
de fagon adequate la rugosite. Cependant des effets dynamiques, ou une excentricite 
non controller, pourraient aussi etre la cause d'une incertitude importante sur les 
mesures experimentales. 
Pour accelerer les processus d'optimisation, on a combine la CFD avec des solutions 
semi-empiriques, dont le cout est negligeable par rapport a la CFD. Une solution 
semi-empirique pour les joints escalier a done ete developpee en s'inspirant de la 
solution semi-empirique existante pour les joints droits, et a ete validee a l'aide de la 
CFD. Au vu des tests realises, cette solution semi-empirique pour les joints escalier 
est aussi precise par rapport au resultat CFD que celle pour les joints droits. 
L'application finale est la mise en place de processus d'optimisation geometrique des 
joints droits et escalier, la fonction a minimiser etant la perte energetique totale dans 
le joint. Dans les deux cas, on ne choisit qu'un seul parametre pour l'optimisation : 
la longueur totale du joint. 
Pour le joint droit, les pertes totales presentent une evolution reguliere en fonction de 
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la longueur totale du joint, ce qui permet d'utiliser l'algorithme a gradient NLPQL 
implements dans le logiciel commercial Isight. La duree du processus d'optimisation 
pour deux geometries differentes testees, respectivement 54 minutes et 5 heures, est 
acceptable car le processus est totalement automatise : l'utilisateur n'a qu'a lan-
cer l'optimisation, apres avoir regie tous les parametres, et l'execution se fait sans 
son intervention. La diminution des pertes energetiques totales numeriques (valeurs 
donnees par la CFD) entre le point initial, correspondant a la longueur optimale semi-
empirique, et l'optimum numerique, est seulement de 2% dans les deux cas. 
Pour les joints escalier, on observe que, soit la fonction des pertes totales ne presente 
pas de minimum, meme pour les plus petites longueurs possibles, soit le minimum 
correspond a une longueur tres faible pour laquelle il y a cavitation dans le joint. La 
problematique de l'optimisation est done changee : on cherche la longueur minimale 
pour laquelle le joint ne cavite pas. Le processus d'optimisation que Ton met en place 
a recours a la CFD seulement pour recaler les resultats semi-empiriques, et permet 
d'obtenir un resultat precis (proche du zero) en ayant recours a peu de calculs nu-
meriques : on a fait seulement trois calculs CFD dans les deux cas tests realises, et 
la duree totale du processus d'optimisation le plus long est seulement de 2 heures, 
en parallelisant le calcul sur 8 processeurs de 2 GHz. Finalement, on note que la 
diminution des pertes totales, qui depend du point initial utilise, est beaucoup plus 
significative que dans le cas des joints droits. L'optimisation a permis de diminuer les 
pertes totaltes numeriques de 25% et 15% pour les deux cas testes. 
Travaux futurs 
Afin d'ameliorer la precision du modele CFD pour la prediction des performances 
energetiques d'un joint hydraulique et la prediction de la cavitation, plusieurs travaux 
pourraient etre entrepris, en plus de ceux presentes ici. Le premier serait de modeliser 
la rugosite des parois. La rugosite pour le modele de turbulence a bas Reynolds K — UJ 
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n'est pas implemented dans CFX11, mais une telle implementation est realisable 
(Wilcox (1999)). Si aucun autre solveur commercial ne possede cette option, une 
solution serait d'utiliser le solveur numerique open-source OpenFOAM, adapte a la 
resolution des equations de Naviers-Stokes, et d'y implementer la rugosite. Ce solveur 
numerique, qui propose de nombreux modules appliques a la mecanique des fluides 
(modeles de turbulence par exemple), est en effet de plus en plus utilise dans le 
domaine des turbines hydrauliques2. Dans le code C++ de ce solveur, l'utilisation de 
conventions et notations proches des appellations utilisees en mecanique devrait en 
faciliter la comprehension. 
Un autre travail, qui permettrait de mieux connaitre la precision du modele CFD 
et des solutions semi-empiriques, serait une etude experimentale. Nous avons deja 
mentionne que nous ne possedons pas de resultats experimentaux pour les joints 
escalier. Une campagne d'essai sur des joints escalier permettrait de valider le modele 
CFD et la solution semi-empirique sur ces geometries. L'etude experimentale de la 
cavitation permettrait egalement de valider les predictions obtenues avec la CFD. 
En ce qui concerne la perte de charge en amont et en aval du joint, on a considere 
des elargissements et retrecissements brusques dans ce travail. Or il semble que les 
designers de joints chez Andritz VATech utilisent parfois d'autres types d'entree. II 
serait peut etre interessant de les modeliser et voir l'influence de ce choix sur la fuite 
dans le joint. 
Les processus d'optimisation developpes lors de ce travail pourraient etre integres a 
l'ensemble du processus de design d'une roue. De plus, en fonction des besoins des 
designers, d'autres parametres geometriques, autre que la longueur totale du joint, 
pourraient etre ajoutes. Finalement, et idealement, un processus d'optimisation plus 
global de la geometrie des joints pourrait etre developpe. II prendrait en compte le 
cout de fabrication de chaque type de joint, et serait capable de determiner quel est 
2chez HydroQuebec, au Department of Applied Mechanics at Chalmers University of Technology, 
ou encore au MAGNU 
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le type de joint le plus adapte, ainsi que ses caracteristiques geometriques, pour une 
roue et une plage de fonctionnement donnees. 
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ANNEXE I 
Perte de charge dans une conduite presentant un elargissement brusque. 
K 
V2 
FIGURE 1.1 Schematisation de l'ecoulement dans un elargissement brusque. 
Lorsqu'on considere deux conduites de sections differentes reliees entre elles, il y a 
un elargissement brusque de la section au passage de l'une a l'autre (figure 1.1). 
L'experience montre que l'ecoulement decolle de la paroi a l'entree de l'elargissement. 
Dans la region decollee il y a formation de tourbillons et ce processus induit une perte 
de charge. Lorsqu'on considere un ecoulement seulement axial, un simple bilan de 
masse et de quantite de mouvement sur un volume de controle judicieusement choisi 
permet de calculer cette perte de charge en utilisant l'hypothese que la pression 
sur la section A2 — Ai adjacente a la region decollee est egale a pi (cette 
hypothese s'appuie sur des observations experimentales). Le volume de controle choisi 
pour l'analyse est en pointille sur la figure 1.1. 
Bilan de masse entre les sections 1 et 2 : 
fa = pA]V\ = pA2v2 (1.1) 
®z 
X 
^ = ^ ^ 1 





Si on designe par Fx la projection de la force qu'exerce la paroi du conduit sur le fluide 
en ecoulement entre les sections 1 et 2, le bilan de quantite de mouvement projete 
sur l'axe x nous donne : 
Fx = m(v2 -vi)+ p2A2 - P1A1 (1.2) 
D'autre part la force qu'exerce la paroi sur le fluide, projetee suivant x se reduit a 
la somme de pression qui s'exercent sur la section A2 — A\. En utilisant l'hypothese 
qu'on a faite sur la pression au niveau de cette paroi, on en deduit que : 
Fx = Pl{A2-A1) (1.3) 
En combinant les deux relations precedentes on obtient finalement : 
Pi(A2 - Ax) = m(v2 - Vl) + p2A2 - PlAi (1.4) 
soit : 
(Pi - P2)A2 = m(v2 - vi) (1.5) 
En substituant : m = pA2v2, on obtient finalement : 
= v2(v2 - vi) (1.6) 
P 
La perte de charge entre les section 1 et 2 est, par unite de masse de fluide : 
£v = (— + -^)-{— + 17) (L7) 
p 2 p 2 
Et finalement en substituant 1.6 dans 1.7 on elimine la pression et on obtient la perte 
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de charge usuelle : 
" - T * 1 - ^ ' (L8) 
Lorsque le rapport A1/A2 est tres petit, c'est a dire lorsque le conduit 1 debouche sur 
un conduit de tres grande section, la perte de charge vaut ev = v\/2 : toute l'energie 
cinetique du fluide avant sa sortie est dissipee. 
L'analyse precedente, extraite de Candel (1990), a ete faite pour un ecoulement seule-
ment axial et la vitesse n'avait qu'une seule composante. On reprend maintenant 
l'analyse en prenant en compte une vitesse tangentielle, dans le direction perpendi-
culaire a la figure. On utilise l'indice x pour la direction axiale et l'indice z pour la 
direction perpendiculaire. 
Le bilan de masse et le bilan de quantite de mouvement selon l'axe x (equation 1.1 et 
1.5) restent inchanges et done l'equation 1.6 reste valable en prenant soin de preciser 
que les vitesses impliquees dans cette relation representent la composante axiale de 
la vitesse. Avec les nouvelles notations l'equation 1.6 devient : 
= vx2{vx2 - vxl) (1.9) 
P 
La nouvelle perte de charge entre les sections 1 et 2 est : 
,Pl vl, v\, . ,p2 vlo V
2
z2. ,T -,n\ e- = (7 + f+ f )" (7 + f+ f (L10) 
Au final en combinant 1.9 et 1.10 on elimine la pression et on obtient la relation : 
e, = f(l-^)2 + ( f - f ) (I.H) 
En considerant que le conduit 1 debouche sur un conduit de tres grande section 
( ^ = 0) et en rajoutant l'hypothese que la vitesse tangentielle est nulle au niveau de 
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la section 2 (vz2 = 0) on obtient finalement la perte de charge 
e* = -? + T=2 (L12) 
